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Ein mathematisches Modell wurde entwickelt zur Analyse von
Wärmestrahlung zwischen den Wänden und Wärmeleitung in den
Stäben und im Leitrohr eines gasgekühlten Brennelementbündels.
Das Modell wurde mit Hilfe eines besonderen Verfahrens mit
einern Strömungsmodell gekoppelt. Dadurch ist die Berücksich-
tigung aller wichtigen Wärmeübergangsmechanismen bei der
thermo- und fluiddynamischen Analyse von Stabbündeln möglich.
Außerdem kann der Einfluß der Wandtemperaturverteilung auf
die strömungsverteilung berücksichtigt werden.
Mit dem entwickelten Modell wurden zahlreiche Experimente
nachgerechnet, die mit verschiedenen Stabbündeln in einem
weiten Reynoldszahlbereich (von laminar bis turbulent), bei
verschiedenen Leistungsbedingungen und mit verschiedenen
Gasen als Kühlmittel durchgeführt worden sind.
Die Ergebnisse der Rechnungen wurden mit den gemessenen
Temperatur- und Druckverteilungen verglichen, um die Gültig-
keit des Modells zu prüfen und um die Bedeutung der ver-
schiedenen Wärmeübergangsmechanismen abzuschätzen.
Thermo- and fluiddynamic analysis of gas cooled fuel element
bundles taking into account thermal radiation and thermal
conduction
A mathematical model has been developed, which performs the
analysis of the thermal radiation between the walls and of
the thermal conduction within pins and liner of a gas-cooled
fuel element bundle. By means of a particular procedure, the
model has been coupled with a flow-model. In this manner all
important heat transfer phenomena in the thermo~fluiddynarnic
analysis of the bundle can be considered. Furthermore it
will possible to analyse the influence of the wall tempera-
ture distribution on the flow distribution.
With the developedmodel a number of experiments have been
computed, which have been performed with various rod~
bundles, in a wide range of Reynolds numbers (from laminar
to turbulent), at different conditions of heating and with
various gases as coolants.
The computed results have been compared with the measured
temperature- and pressure distributions, in order to check
the validity of the model and to estimate the relative im-
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Die sorgfältige Analyse der Druck- und Temperaturverteilung in
Brennelementbündeln eines Kernreaktors ist ein entscheidender
Punkt für die Sicherheit und Zuverlässigkeit der gesamten Anlage.
Die KÜhlung der Brennelemente durch Gase hat den Vorteil einer
geringen Neutronenabsorption und einer schwachen chemischen
Aktivität; dagegen sind die Wärmeübergangseigenschaften von
Gasen relativ schlecht. Deshalb ist eine genaue Analyse der
Thermo- und Fluiddynamik für gasgekühlte Reaktoren besonders
wichtig.
In diesen Reaktoren kann der Wärmeübergang zwischen Brennelement
und KÜhlgas durch künstliches Aufrauhen der Brennstaboberflächen
verbessert werden. Diese künstlichen Rauhigkeiten bestehen aus
kleinen auf der Staboberfläche senkrecht zur Strömungsrichtung
eingeschnittenen Rippen, deren Zweck ~st, zusätzliche Turbulenz
in der Grenzschicht der Strömung in Wandnähe zu erzeugen. Dadurch
wird der Wärmeübergang zwischen Wand und Fluid deutlich ver-
bessert, aber gleichzeitig erhöht sich der Druckverlust.
Deswegen werden die Brennstäbe nur dort aufgerauht, wo eine
hohe thermische Belastung auftritt.
Bei Verwendung dieser teilweise glatten und teilweise rauhen
Brennstäbe ist es erforderlich, eine sehr genaue und detaillierte
thermo- und fluiddynamische Analyse des Brennelementbündels
durchzuführen. Das gilt nicht nur für Strömungsbedingungen, die
beim nominellen Betrieb vorliegen (d.h. hochturbulente Strömung),
sondern auch für Bedingungen, die infolge einer Betriebsstörung
im Bündel vorkommen können, d.h. für Strömung bei kleinen Reynolds-
zahlen bis hin zur laminaren Strömung.
Die für diese Analyse bislang verfügbaren mathematischen Modelle
(z.B. /1/), bestehen aus einern strömungsmodell, das die Impuls-,
~nergie- und Kontinuitätsgleichungen umfaßt. Bei diesem
Modell werden die Temperaturen der, Stäbe nur für den konvektiven
Wärmeübergang bestimmt werden können.
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Dieses Verfahren kann als befriedigend angesehen werden, wenn
die Strömung hochturbulent ist und wenn die Stäbe gleichmäßig
beheizt werden. Unter diesen Strömungs- und Beheizungsbedingungen
ist der konvektive W~rmeübergang nämlich das entscheidende Wärme-
übertragungsphänomen.
Bei sinkenden Reynoldszahlen und/oder bei nicht gleichmäßiger
thermischer Belastung der Brennstäbe haben andere Wärmeüber-
gangsmechanismen, wie Wärmestrahlung und Wärmeleitung in den
Stäben und im Leitrohr, einen nicht vernachlässigbaren Einfluß
nicht nur auf die Temper~turverteilung, sondern auch auf die
Massendurchsatzverteilung im Stabbündel. Der Massendurchsatz
hängt nämlich von den Reibungsbeiwerten ab, die wiederum durch
die Wandtemperaturen beeinflußt werden.
Ziel dieser Arbeit war, einerseits ein mathematisches Modell zu
entwickeln, mit dem es möglich ist, alle wesentlichen Wärmeüber~
gangsmechanismen zu berücksichtigen. Andererseits sollte die Be-
deutung des Einflusses dieser Wärmeübergangsphänomene bei der
Bündelauslegung analysiert werden.
Der erste Teil der Arbeit betrifft deshalb die Fragen:
. Entwicklung eines mathematischen Modells zur Bestimmung der
durch Strahlung im Bündel ausgetauschten Wärmemengen
Entwicklung eines mathematischen Modells zur Analyse der
Wärmeleitung in den Stäben und im Leitrohr.
Entwicklung eines Verfahrens für die Kopplung dieser Modelle
mit einem schon bestehenden Strömungsmodell /1/ .
. Verbesserung dieses Strömungsmodells, das besonders für hoch-
turbulente Strömung entwickelt worden war, um es bei niedrigen
Reynoldszahlen zuverlässig anwenden zu können.
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Der zweite Teil der Arbeit besteht aus der mit Hilfe des Gesamt-
modells durchgeführten Analyse von Meßergebnissen, die mit
den im Institut für Neutronenphysik und Reaktortechnik durchge-
führten Bündelexperimenten gewonnen worden sind.
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2 . :€rohl'emstellung
Die Analyse der Massenstrom- und Temperaturverteilung in axial
durchströmten Stabbündeln bei stationären Bedingungen kann mit
verschiedenen Methoden behandelt werden, die je nach dem aktuellen
Ziel der Arbeit oder der geforderten Genauigkeit ausgewählt
werden können.
In Fällen, in denen eine sehr detaillierte Analyse notwendig ist
(z.B. zur Bestätigung von empirischen Beziehungen, die als Grund-
lage des Entwurfs eines Brennelementbündels verwendet werden
sollen oder zur Feststellung lokaler Effekte, wie z.B. von Heiß-
stellen, u.s.w.), ist es erforderlich, das Problem durch eine
sehr feine Unterteilung des Bündelströmungsquerschnittes und der
Stab- und Leitrohrwände zu behandeln.
Die mathematische Entwicklung eines solchen Verfahrens führt aber
zu einem Gleichungssystem, dessen analytische Lösung sehr prob-
lematisch ist. Das System besteht nämlich aus den Strömungs-
und Energiegleichungen (Differentialgleichungen elliptischer
Natur im dreidimensionalen Feld), aus den Gleichungen für die
Wärmeleitung innerhalb fester Körper (Fourier'sche Differential-
gleichung zweiter Ordnung, nicht linear im dreidimensionalen Feld)
und aus den Wärmestrahlungsgleichungen (System algebraischer nicht
linearer Gleichungen im dreidimensionalen Feld). Eine zusätzliche
Schwierigkeit beruht auf der Tatsache, daß ein Teil der Randbedin-
gungen aus Unbekanhten des Problems besteht.
Die Kompliziertheit des Problems kann aber reduziert werden,
wenn zur Gewinnung numerischer Lösungen unter Verwendung einer
Rechenmaschine die verschiedenen Mechanismen getrennt behandelt
und dann, mit Hilfe eines geeigneten Iterationsverfahrens, wieder
gekoppelt werden.
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Das in dieser Arbeit vorgeschlagene Modell besteht aus einem
Verfahren dieses typs~ Neben der erforderlicheti Beschreibung
der Geometrie des Problems, wird in diesem Kapitel das für
Trennung und Kopplung der Differentialgleichungen verwendete
Verfahren vorgestellt.
Die einzelnen Modelle, die zur Analyse des Strömungsproblems,
der Wärmestrahlung und -leitung verwendet worden sind, werden
in den folgenden Kapiteln diskutiert.
Die Unt~rteilung des Bündels in axialer Richtung ergibt sich aus
zwei Gründen: den geometrischen Randbedingungen und der Rechen-
genauigkeit.
Die geometrischen Randbedingungen berücksichtigen die Tatsache, daß
sich die Bau- und Belastungseigenschaften des Bündels, in axialer
Richtung ändern. Ein Brennelementbündel besteht im allgemeinen
aus einer ersten Reflektor- und Brutzone, die unbeheizt ist,
aus einem zentralen beheizten Teil (Spaltzone) und aus einem
letzten unbeheizten Teil (wiederum Reflektor und Brutzone)
(Abb. 2.1a). AUßerdem wird ein gasgekühltes Brennelement-Bündel
in einem Teil der Spaltzone künstlich aufgerauht, um den Wärme-
übergang zu verbessern (Abb. 2.1b). Wegen der unterschiedlichen
Wärmeübergangszahlen, Reibungsbeiwerte usw.und wegen der ver-
schiedenen Berechnungsmethoden die in den verschiedenen Zonen
verwendet werden, ist es nötig, das Bündel zu unterteilen, um
die verschiedenen Eigenschaften richtig berücksichtigen zu
können.
In Abb. 2.1 werden die verschiedenen Zonen qualitativ dargestellt
mit den axialen Teilen, die sich aus dem Zusammenfügen der Bau-
und Belastungsunterteilungen ergeben (Abb. 2.1c).
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Die so definierten axialen Teile werden wiederum in axiale
Abschnitte feiner unterteilt_ um die Differentialgleichungen
für das Rechenmodell durch finite Differenzengleichungen zu appro-
ximieren.
Die Länge dieser Abschnitte, die als Verhältnis zum hydraulischen
Durchmesser der Zentralkanäle (siehe 2.3) definiert wird, spielt
eine wichtige Rolle hinsichtlich der Genauigkeit der Rechener-
gebnisse. Kürzere Abschnitte bedeuten höhere Genauigkeit aber
größere Rechenzeiten. Die Wahl der Abschnittslänge ergibt sich
deswegen als Komprorniß zwischen diesen zwei Anforderungen. Außer-
dem muß berücksichtigt werden, daß das Bündel an bestimmten
axialen Positionen mit Abstandshaltergittern ausgerüstet ist,
die die Stäbe in ihrer Position fixieren. Bei diesen Gittern,
die den Bündelquerschnitt zum Teil versperren, ergeben sich
derartige Änderungen der Geschwindigkeits- und Temperaturver-
teilung durch Umverteilung des Kühlmittelmassenstroms zwischen
den Kanälen, daß eine sehr feine axiale Unterteilung notwendig
wird, um eine korrekte Analyse durchführen zu können.
Deswegen werden im allgemeinen zwei verschiedene Abschnittslängen
in den Rechnungen verwendet: eine größere für die Bereiche, in
denen die Abstandshaltergitter keinen Einfluß haben und eine
feinere für die Bereiche, in denen voraussichtlich der Abstands-
haltereinfluß eine Rolle spielt. In Abb. 2.1 ist deshalb die
Lage der Abstandshaltergitter dargestellt (Abb. 2.1d), zusammen
mit einer schematischen Unterteilung in axiale',Abschnitte (Abb.
2.1e), die auf den obengenannten Betrachtungen basiert.
Bei den durchgeführten Rechnungen wurde eine Länge von 2+3 hydrau-
lischen Durchmesser in den Bereichen angenommen, in denen die
Strömung ungestört ist; im Abstandshalterbereich wurde eine Länge
von einem hydraulischen Durchmesser gewählt.
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Abb. 2.1: Unterteilung des Bündels in axialer Richtung
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Eine sehr feine Unterteilung des Bündelquerschnitts ist aus
folgenden Gründen notwendig:
a) um eine genaue Analyse der Massenstrom~, Druck- und Temperatur-
verteilung innerhalb des Stabbündels durchführen zu können,
b) um kleine Bereiche zu definieren, in denen die thermo- und
fluiddynamischen Eigenschaften als konstant angenommen werden
können. Damit wird es möglich, die Differentialgleichungen
in Form finiter DifferenzBn zu formulieren (z.B. die Gleichungen
für Wärmeleitung in den Stäben und im Leitrohr). Außerdem
werden die algebraischen Wärmestrahlungsgleichungen unter der
Annahme abgeleitet, daß die betrachtete Oberflächeneinheit
gleiche Temperatur besitzt.
c) um die experimentellen Ergebnisse für Druckverlust und Wärme-
übergang anwenden zu können, die aus Einzelstabversuchen in
Ringspalten gewonnen wurden /5/.
Diese Unterteilung soll für den Bündelströmungsquerschnitt und
für die Bündelwände (Stäbe und Leitrohr), so durchgeführt werden l
daß die zwei Unterteilungen miteinander kohärent sind.
Bezugnehmend auf die Abbildungen 2.2 und 2.3 wird der Bündel-
strömungsquerschnitt in Kanäle von drei verschiedenen Typen auf-
geteilt:




Kanäle, die zwei Stäbe und die Leitrohrwand als
feste Wände haben (Abb. 2.3b)
Kanäle, die von einem Stab und von der Leitrohr-





Abb. 2.2: Unterteilung des Bündelströmungsquerschnittes in Kanäle
Zentralkanal Wandkanal Eckkanal
Abb. 2.3: Kanäle, Unterkanäle und Teile von Wandunterkanäle
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Eine feinere Unterteilung des Strömungsquerschnittes ergibt sich
dann mit der Einführung von Unterkanälen: diese sind definiert
durch Querschnitte, die sich aus einer durch Symmetrieebenen
durchgeführten Unterteilung des Kanals ergeben. Bezugnehmend
auf Abb. 2.3a wird jeder Zentralkanal in drei Unterkanäle und
jeder Wandkanal in zwei Unterkanäle geteilt (Abb. 2.3b). Ein
Eckkanal dagegen besteht aus einem einzigen Unterkanal, der dem
Kanal selbst entspricht (Abb. 2.3c).
Die Wichtigkeit des Konzeptes von Unterkanälen muß deswegen betont
werden, weil dieses Konzept der notwendigen Verbindung zwischen
den Unterteilungen des Strömungsquerschnittes und der Wände zu-
grunde liegt, das später dargestellt wird.
Für die Berechnung innerhalb des Fluidtransportmodells werden
die Unterkanäle nochmals unterteilt: zuerst werden die Wandunter-
kanäle in zwei Teile geteilt, deren Trennungslinie die Linie
zwischen der Stabmitte und dem Punkt ist, an dem die Nullschub-
spannungslinie (T=O Linie) die Symmetrie-Linie des Kanals schnei-
det. Der Grund dafür ist, daß der Teil des Wandunterkanals, der
direkt an der Leitrohrwand lieg~ getrennt ist. Weiterhin werden
die Zentralunterkanäle, beide Teile der Wandunterkanäle und die
Eckkanäle in "Sub-Unterkanäle" unterteilt (Abb. 2.4). Mit der
Definition der Sub-Unterkanäle können die Gleichungen verwendet
werden, die durch Integration der logarithmischen Geschwindigkeits-
und Temperaturprofile, gültig für Ringspalte und parallele Platten,
abgeleitet werden /5,6/. Diese Gleichungen beschreiben die Rei-
bungsbeiwerte und konvektiven Wärmeübergangskoeffizienten in den
verschiedenen Unterkanälen /1/.
Wie schon erwähnt, ergibt sich dle Unterteilung der Stab- und
Leitrohrwände aufgrund der Unterteilung des Bündelströmungsquer-
schnittes in Unterkanäle: man definiert einen "Sektor" (Rechen-
einheit für das Wärmetransportmodell) als die Wandoberfläche,
die einem Unterkanal benachbart ist. In Abb. 2.5 werden die
Sektoren dargestellt, die sich aufgrund der obengenannten Defini-
tion an einem Zentralstab, an einem Stab, der an der Leitrohrwand
liegt und an einem Eckstab ergeben. In Ab!;>. 2.6 werden die Sektoren
dargestellt, die der Unterteilung der Leitrohrwand entsprechen.
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Abb. 2.4: Unterteilung in Sub-Unterkanäle
Zentral-Stab Wand-Stab Eck-Stab
Abb. 2.5: Unterteilung der Stäbe in Sektoren
Abb. 2.6: Unterteilung des Leitrohres in Sektoren
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Die gesamte Lösung des Problems ergibt sich durch eine Trennung
in drei Teile, nämlich die Lösung der Impuls- und Energiegleichun-
gen, der Wärmeleitungs- und der Wärmestrahlungsgleichungen, die
später innerhalb eines Iterationsverfahrens gekoppelt werden.
Das Problem wird mit Hilfe empirischer Beziehungen und durch
Einführung geeigneter Annahmen vereinfacht. Diese Annahmen werden
in detaillierter Weise in den folgenden Kapiteln dargestellt;
einige davon werden aber schon zu diesem Punkt eingeführt und
kurz diskutiert, um die Grundlagen des Lösungsverfahren erklären
zu können.
Das Strömungsproblem (Impuls-, Energie und Kontinuitätsgleichungen)
wird durch elliptische Differentialgleichungen beschrieben, die
in einem dreidimensionalen Feld integriert werden müssen. Eine
direkte Lösung dieser Gleichungen ist sehr aUIwendig und kann
in unserem Fall als nicht notwendig betrachtet werden, weil be-
kannt ist, daß bei kleinen Machzahlen der axiale Einfluß der
Strömung stromaufwärts sehr gering ist. Deshalb kann man für das
vorliegende Problem annehmen, daß die Strömungsverteilung in
jedem axialen Abschnitt nur durch die Anfangsb'edingungen aus dem
vorhergehenden Abschnitt und nicht durch den folgenden beeinflußt
wird. D.h. es ist möglich, das elliptische Problem auf ein para-
bolisches zu reduzieren.
Wenn man diesen Weg für das Strömungsproblem benutzt, ist es not-
wendig, denselben Weg auch für die Wärmeaustauschprozesse zu ver-
wenden. Man muß also annehmen, daß Wärmeleitung und Wärmestrahlung
nur innerhalb eines axialen Abschnittes wirken.
Die Gültigkeit dieses Verfahrens hängt in überwiegender Weise
















qK=f(Tw,TB,a) - qG = erzeugte Leistung.. = konvektive Wärmestrom-qK
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Anfangsbedin- a = Wärmeübergangszahl
gungen für




Abb. 2.7: Verfahren zur Lösung des Problems
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Mit dieser Änderung des Problems e ist die physikalische Be-
deutung des Konzeptes axialer Abschnitt klar. Damit ist es
möglich, das Lösungsverfahren innerhalb eines axialen Ab-
schnittes herzuleiten.
Zuerst wird das Strömungsproblem in der Weise betrachtet, als
sei es das einzige innerhalb des Bündels wirkende Phänomen. In
diesem ersten Schritt gelten die folgende Annahmen:
a) Die Wärmestromdichte wird als konstant angenommen, die aus
den einzelnen Sektoren in das Kühlmittel fließt. Diese Wärme-
stromdichte wird, als erste Näherung, der im Stab erzeugten
Wärmeleistung gleich gesetzt; in den folgenden Iterati~nen
wird die in diesem Schritt als konstant angenommene Wärmestrom-
dichte durch die Bilanzgleichungen innerhalb der Stäbe-und des
Leitrohres bestimmt.
b) Es gibt keine Wärmeleitung innerhalb der Stäbe und des Leit-
rohres, d.h. jeder Sektor wird als unabhängig betrachtet.
c) Es gibt keine Wärmestrahlung zwischen den OberfläChen.
d) Die Temperatur der Wände, die für die Berechnung der Reibungs-
beiwerte notwendig ist, wird nur aufgrund des konvektiven
Wärmeübergangs bestimmt.
Die dazu notwendigen Wärmeübergangskoeffizienten, die wiederum
von den Wandtemperaturen abhängig sind, werden innerhalb dieses
Schrittes iterativ berechnet.
Die Verbindung zwischen dem Strömungsmodell und den Wärmeaustausch-
modellen wird durch die Wärmestromdichte an der Wand erreicht,
die nur im ersten Iterationsschritt unabhängig von Wärmestrahlung
und Wärmeleitung ist.
Am Ende dieses ersten Schrittes, sind in erster Näherung Werte
der Gastemperatur-, Druck-, Massenstromverteilungen sowie der
Wandtemperaturverteilung bekannt. Mit den Wandtemperaturen ist
es jetzt möglich, die Wärmestromdichten zu bestimmen, die durch
Strahlung zwischen den Oberflächen ausgetauscht werden. Dieses
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Modell gründet sich auf die Annahme, daß die Strahlung der einzige
Mechanismus ist, der innerhalb des Bündels wirkt.
Mit den so berechneten durch Strahlung erzeugten Wärmestromdichten
sind alle Randbedinungen für die Wärmeleitungsgleichungen in den
Stäben und im Leitrohr erfüllt. Damit und mit den schon bestimmten
Kühlmitteltemperaturen und Wärmeübergangszahlen werden die inner-
halb dieser Iteration endgültigen Wandtemperaturen bestimmt.
Aufgrund der so berechneten Wandtemperaturen ist es möglich,
neue konvektive Wärmestromdichten zu bestimmen, die zu jedem
Sektor gehören. Damit ist der dritte Schritt des Iterationsver-
fahrens beendet und man kommt mit den neu definierten Wärmestrom-
dichten zur Lösung des Strömungsproblems zurück. Das Verfahren
wird wiederholt bis die Konvergenzkriterien für Kühlmitteltempera-
turen, Wandtemperaturen und Druck erfüllt sind. An diesem Punkt
werden die Anfangsbedinungen für den nächsten axialen Abschnitt
gesetzt, und die Rechnung dieses Abschnittes beginnt. In Abb. 2.7
ist dieses Iterationsverfahren schematisch dargestellt.
Die Rechnungen sind mit Hilfe eines Rechenprogramms durchgeführt
worden, das aus einer erweiterten Version des Rechenprogramms
SAGAP~ /1,30/ besteht. Dieses Rechenprogramm konnte in der
ursprünglichen Version nur das Strömungsmodell für konvektiven
Wärmeübergang lösen.
Die hauptsächliche Erweiterung des Rechenprogramms liegt in der
Erstellung der Modelle für Wärmestrahlung und Wärmeleitung, sowie
in der Modifizierung des Rechenprogramms zur Anwendung diese
Modelle. Weitere Verbesserungen betreffen die folgenden Punkte:
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a) Lösungsverfahren des Strömungsproblems bei laminarer Strömung
b) Bestimmung der Abstandshalterdruckverluste
c) Bestimmung des Abstandshaltereffektes auf die Nusseltzahl
d) Bestimmung der Eintrittsdruckverluste
e) Modell für den Wärmeübergang zwischen Leitrohrund Umgebung
f) Bestimmung des Wärmeübergangs in den Wandkanälen bei gleich-
zeitiger Beheizung der Stäbe und des Leitrohres.
Die detaillierte Darstellung des Rechenprogramms selbst wird in
einer weiteren Arbeit gegeben.
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3 . strömungsmodell.
Die Druckverlust-, Massenstrom- und Gastemperaturverteilung inner-
halb des Bündels wird mit Hilfe des Systems von Differentialglei-
chungen bestimmt, das aus den Erhaltungsgleichungen von Masse,
Impuls und Energie entsprechend gebildet wird.
Das Lösungsverfahren dieser Gleichungen besteht aus einer Ver-
besserung des in Ref. /1/ darg~stellten Modell~. In dieser Arbeit
wird nur eine schematische Beschreibung des Modells vorgestellt,
mit besonderer Berücksichtigung der Teile, die verbessert worden
sind. Diese Änderungen betreffen besonders die Anwendung des Modells
in dem von kleinen Reynoldszahlen gekennzeichneten Bereich.
In Abschnitt 3.2 wird das Strömungsmodell zusammen mit den grund-
legenden Annahmen vorgestellt, die die in Abb. 2.4 erklärte Redu-
zierung des elliptischen Systems zu einem parabolischen erlauben.
Die zur Mittelung der Unterkanal- und Kanalreibungsbeiwerte be-
nutzte Methode wird in Abschnitt 3.3 beschrieben.
Abschnitt 3.4 beendet dieses Kapitel mit der Vorstellung der
Reibungsbeiwerte in dem Bereich des sich entwickelnden Geschwin-
digkeitsprofils.
3.2.1 Grundlegende Annahmen
Die Gleichungen für das zweidimensionale Transportmodell werden
unter folgenden Annahmen formuliert:
1) Es handelt sich um eine stationäre Strömung.
2) Es gibt keine Rückströmung.
3) Die Druckdifferenzen zwischen verschiedenen Stellen desselben
axialen Abschnitts sind so gering, daß sie vernachlässigt
werden können.
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4) Es gibt eine turbulente Vermischung ("turbulent mixing")
zwischen verbundenen Kanälen und Unterkanälen, die nicht zu
einer Nettoumverteilung des Massenstroms führt. Im Fall von
laminarer Strömung gibt es keine turbulente Vermischung.
5) Neben dem turbulenten Austausch gibt es einen Nettoaustausch
durch Querströmung, der darauf zurückzuführen ist, daß die
Druckverluste der Kanäle und Unterkanäle wegen unterschiedlicher
Reibung und/oder Versperrung an den Abstandshaltern und/oder
Erwärmung unterschiedlich wären, wenn es keine Umverteilung
der Massenströme gäbe.
6) Der Einfluß des Druckes auf die Enthalpieänderungen ist gering,
so daß die infinitesimale Enthalpiezunahme wie folgt geschrie-
ben werden kann:
dh = c p dT
7) Machzahleinflüsse können außer acht gelassen werden, das gleiche
gilt für die axiale Wärmeleitung und Wärmestrahlung.
3.2.2 Analyse für den gesamten Bündelströmungsquerschnitt...................................................
Aufgrund der im vorhergehenden Abschnitt beschriebenen Annahmen
werden die Bilanzgleichungen wie folgt formuliert:
Die Kontinuitätsgleichung ergibt sich offensichtlich zu:
Ihr = konst. (3. 1)
Die Energiegleichung für einen axialen Abschnitt mit finiter
Länge ßX kann aufgrund der Annahme 6) in Abschnitt 3.2.1 durch
die Temperaturdifferenz ausgedrückt werden:
(3 • 2)





+ P g f',x
T
(3 • 3)
wobei der Index T die Größen bezeichnet, die auf den Gesamtbündel-
querschnitt bezogen sind. Die Terme in Klammern entsprechen den
Reibungsdruckverlusten, den Beschleunigungsdruckverlusten, dem
Druckverlust infolge der Abstandshalter und dem Gravitationsglied
(die Form dieses Gliedes entspricht der Tatsache, daß nur senk-
rechte Bündel analysiert worden sind).
Der Widerstandsbeiwert KSPT' der in axialen Abschnitten ohne Ab-
standshalter gleich Null gesetzt wird, wird in den Abschnitten
mit Abstandshaltern nach der von Rehme /2/ vorgeschlagenen Methode
wie folgt berechnet:
(3.4)
wobei CVT ein empirischer, von der Bündelgeometrie abhängiger
Koeffizient ist. Die für CVT verwendeten Werte werden in Kapitel
6 vorgestellt.
3.2.3 Analyse für die Kanäle......................
Die Kontinuitäts- und Energiegleichungen und die Impulsgleichungen
in axialer Richtung, die zur Berechnung der Kanäle verwendet wor-
den sind, werden im folgenden kurz diskutiert. Da das Verf~hren
auch für die kleineren Unterteilungen (Unterkanäle, Teile von
Unterkanälen) gilt und da weiterhin die Form der Gleichungen für
diese weitere Analyse praktisch die gleiche bleibt, werden die
Gleichungen für die feineren Unterteilungen nicht noch einmal
dargestellt.
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Die Kontinuitätsgleichung für die Kanäle für ein Kontrollvolumen
von infinitisermaler Länge dx des Kanals (c) , der den Kanälen
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Die ersten zwei Terme der rechten Seite von Gleichung (3.6) ent-
sprechen dem Enthalpieaustausch, der durch die turbulente Ver-
mischung ("turbulent mixing") verursacht wird. Die turbulenten
Vermischungsraten pro Längeneinheit W~K und W~C' die als gleich
angenommen werden (Annahme 4 in Abschnitt 3.2.1), werden nach dem
Vorschlag von Kjellström /3/ wie folgt berechnet:
(3 .7)
wobei GCK die Spaltbreite zwischen den beiden Kanälen, 0CK der
Abstand zwischen den beiden Kanalschwerpunkten, die eCK die
spezifische Wirbelviskosität ("eddy viscosity") der beiden
Kanäle ist, definiert zu:
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(3.8)
wobei u* = u IA/8 die mittlere Schubspannungsgeschwindigkeit
und D der mittlere hydraulische Durchmesser der beiden Kanäle
ist.
Die turbulenten Austauschfaktoren l CK werden mit Hilfe der von
lngesson /4/ vorgeschlagenen Beziehungen berechnet und mit einem
von Kjellström /3/ vorgeschlagenen Faktor KCOR = 0.5 korrigiert.
Der dritte Term der rechten Seite von Gleichung (3.6) entspricht
dem durch Querströmung verursachten Enthalpieaustausch; die Quer-
strömun~senthalpienhiF werden als gleich den mittleren Enthalpien




CF + mK=A m + mKc
(3 .9)
Der Term qG stellt die von den umliegenden Stäben eingeführte
Wärmeleistung dar, und der letzte Term entspricht der durch die
Wärmeleitung von Kanal C zu Kanal K überführten Wärme.
Die stationäre Impulsgleichung in axialer Richtung für ein Kon-
trollvolumen von infinitesimaler Länge dx kann bei konstantem









Der erste Term auf der rechten Seite von Gleichung (3.10) ent-
spricht der Druckänderung; der zweite und dritte Term stellen den
durch turbulente Vermischung ausgetauschten Impuls dar; der Faktor
f e berücksichtigt die unvollkommene Analogie zwischen Wirbelvis-
kosität und Wirbelwärmeleitfähigkeit·der Wert f wurde jedoch
I e
gleich 1 gesetzt, und diese Annahme ist für Gase mit Prandtl-
zahlen etwa gleich eins (~0.7) nicht schlecht.
In dem vierten Term, der den Querströmungseffekt berücksichtigt,
we~den die Querströmungsgeschwindigkeiten uiF gleich den mittleren
Geschwindigkeiten der Kanalpaare C und K angenommen, analog zum
Fall der Enthalpie:
= (3.11)





wobei der Widerstandsbeiwert des Gitters nach der im Abschnitt
3.2.2 beschriebenen Methode bestimmt wird; KSPc ist selbstver-
ständlich gleich Null in den axialen Abschnitten ohne Abstands-
haltergitter.
Um das Gleichungssystem zu vervollständigen, wäre es noch not-
wendig eine Impulsgleichung senkrecht zur axialen Richtung zu
definieren, die 'die Querströmungsraten WCF bestimmen sollte.
Aufgrund der Annahme 3) in Abschnitt 3.2.1, wird diese Gleichung
durch die Bedingung substituiert, daß der Druck in sämtlichen
Kanälen beim gleichen axialen Abschnitt gleich ist; mit dieser
Bedingung werden die Querströmungsraten durch ein Iterations-







erfüllen soll, wobei N die Anzahl der Kanäle ist.
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Die für die Berechnung der Druck- und Massenstromverteilung not-
wendigen Reibungsbeiwerte, werden in Abhängigkeit vom Kanaltyp,
vom Strömungszustand und von der Art der Oberfläche in verschie-
dener Weise bestimmt.
In dieser Arbeit wird nur eine qualitative Darstellung des Ver-
fahrens angegeben. Eine detaillierte Analyse des Problems ist
in Ref. /1/ enthalten.
3.3.1 Fall der turbulenten Strömung
Im Fall ·von turbulenter Strömung werden die Reibungsbeiwerte auf-
grund der Analogie zwischen Sub-Unterkanälen und Ringspalten
durch Integration der logarithmischen Profile der Geschwindigkeit
bestimmt:
+ +uG = a In y + b
im Fall glatter Wände, und:
(3.14)
(3.15)
im Fall aufgerauhter Wände, wobei der Parameter R(h~) den Einfluß
der Rauhigkeit beschreibt /5/.
Die zentralen Sub-Unterkanäle werden als äquivalent zu Innenzonen
eines Ringspaltes angenommen. Der Radius der ,=0 Linie für den
äquivalenten Ringspalt wird definiert als:
wobei r
1
der Stabradius und D der hydraulische Durchmesser des
Sub-Unterkanals sind.
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In den axialen Abschnitten, in denen die Rohre glatt sind, liefert
die Integration der Gleichung (3.14) /6,7/:
_18' _~VI = 2.5 In (Re Va) + 5.5 - Gs (3.17)




Entsprechend werden in den axialen Abschnitten mit aufgerauhten
Stäben die Reibungsbeiwerte berechnet als /6/:
(3.'18)
wobei D und GR die schon erläuterte Bedeutung haben und h~ die
Höhe der Rauhigkeitsrippen ist. Der Rauhigkeitsparameter R(h~)
wird nach der Methode von Dalle Donne /5/ in Abhängigkeit von
der dimensionslosen Höhe der Rauhigkeitsrippen h~ berechnet mit:
h + = h R Re _rr'
W D w-Vä (3.19)
wobei ReW die Reynoldszahl ist, die sich aus der Berechnung der
Stoffwerte bei der Staboberflächentemperatur ergibt.
Im Fall von Sub-Unterkanälen der Wandkanäle, wird die Zone, die
innerhalb der Linie T=O liegt, als äquivalent zu einer inneren
Ringspaltzone angenommen. Die Außenzone wird als äquivalent zu
einer äußeren Ringspaltzone angesehen.
Die Position der T=O Linie für die Wandkanäle wird nach der von
Dalle Donne /5/ modifizierten Maubach-Methode /6/ berechnet, die
davon ausgeht, daß die Linie T=O dort liegt, wo sich die beiden
logarithmischen Geschwindigkeitsprofile der zwei Zonen schneiden.
Die Reibungsbeiwerte der Innenzone und der Außenzone werden mit
Gleichungen berechnet, die den Beziehungen (3.17) und (3.18) ähn-
lich sind und deswegen nicht beschrieben werden.
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Aufgrund der für die Sub-Unterkanäle berechneten Reibungsbei-
werte wird es möglich, Reibungsbeiwerte für die Unterkanäle,
Kanäle und für den gesamten Bündelströmungsquerschnitt abzu-
leiten.
3.3.2 Fall der laminaren Strömung...........................
Im Gegensatz zur turbulenten Strömung werden bei laminarer Strömung
die Reibungsbeiwerte der verschiedenen Kühlunterkanäle nicht mit
den durch Integration der Geschwindigkeitsprofile ermittelten
Gleichungen berechnet, sondern mit theoretischen Beziehungen,
die die Ermittlung der Subkanalwerte als Funktion von verschiedenen
Parametern direkt ermöglichen.
Da die Unterkanal-Reibungsbeiwerte selbst direkt ermittelt werden
können, ist die Analyse der Sub-Unterkanäle für die Berechnung
laminarer Strömung nicht erforderlich, und es wird deshalb darauf
verzichtet.
Wenn die Strömung laminar ist, gibt es keinen Unterschied zwischen
glatten und rauhen Oberflächen, weil die Rauhigkeitserhebungen
innerhalb der zähen Unterschicht liegen. Deswegen werden für beide
Oberflächenarten die selben Gleichungen verwendet. Im Fall von
rauhen Oberflächen werden die Berechnungen auf den volumetrischen
Durchmesser bezogen.
Schließlich muß auch betont werden, daß für die Berechnung des Druck-
verlustes der Eckkanal und der angrenzende Teil des Wandkahals
als ein einziger Kanal betrachtet werden, wie es im folgenden
beschrieben wird.
Die Reibungsbeiwerte für inkompressible, stationäre und vollaus-





wobei K eine Funktion der Geometrie des Strömungsquerschnitts
ist, was theoretisch nachgewiesen werden kann /8/. Rex ist die
Reynoldszahl bei einer Referenztemperatur Tx berechnet, die sich
von der Bulk-Temperatur des Fluids, die im Fall von isothermer
Strömung zu verwenden ist, unterscheidet.
Dalle Donne und Bowditch /9/ haben experimentell nachgewiesen,
daß für beheizte Rohre mit Gasströmung die Wandtemperatur als
Referenztemperatur für die Berechnung der physikalischen Eigen-
schaften des Gases in der Reynoldszahl zu benutzen ist. Dieses
Ergebnis wurde später durch eine Reihe anderer Versuche bestätigt
/10/. Im Fall ringförmiger oder sonstiger Strömungsquerschnitte,
in denen es zwei Wände gibt, muß die Referenztemperatur vQn der
Temperatur beider Wände abhängen. Die im INR durchgeführten
Untersuchungen haben gezeigt, daß die Ergebnisse der Experimente
am besten korreliert werden können, wenn als Referenztemperauur
die mittlere Temperatur der beiden Wände angenommen wird, wobei
das Mittel auf die beheizten Umfänge bezogen ist. Diese Defini-
tion der Referenztemperatur wurde in allen durchgeführten Rech-
nungen angenommen.
Die K-Werte für die verschiedenen Kanaltypen ergaben sich aus
der Arbeit von Rehme /8/.
Wie schon erwähnt, werden in laminarer Strömung der Eckkanal
und der angrenzende Teil des Wandkanals nicht mit den entsprechen-
den K-Werten berechnet, sondern mit modifizierten K~-Werten, die
bei gleicher Geschwindigkeit in den beiden Kanälen unter isother-
men Bedingungen denseLben Druckverlust erzeugen. Das ist auf die
folgende Tatsache zurückzuführen:
Mit der gewählten Querschnittsunterteilung (Zentral-, Wand- und
Eckkanal) wird das Verhältnis K/D 2 für den Eckkanal viel größer
als für den Wandkanal. Deshalb wird die mittlere Geschwindigkeit
in den Eckkanälen weitaus geringer als in den angrenzenden Wand-
kanälen. Das ist leicht zu verstehen, wenn man die Gleichung,
die die Reibungsdruckverluste definiert, wie folgt ausdrückt:
(3.21)
-27-
und wenn man bedenkt, daß der Druck in jedem axialen Abschnitt
praktisch konstant ist. Wenn das Verhältnis K/D 2 im Eckkanal
groß ist, wird der Massendurchsatz klein 1 und damit ebenfalls
die mittlere Geschwindigkeit. Als Konsequenz nimmt die Gastem-
peratur stark zu. Dieses Ergebnis steht in Gegensatz zu den im
INR durchgeführten laminaren Versuchen, die keinen systematischen
Unterschied zwischen den in den Eckkanälen und in den Wandkanälen
gemessenen Temperaturen zeigen.
Die Ursache dafür kann wie folgt erklärt werden: die Bestimmung
der K-Werte in /1/ wird aufgrund cer Randbedingung durchge-
führt, daß der Geschwindigkeitsgradient auf der Trennlinie zwischen
angrenzenden Kanälen gleich Null ist.
Diese Annahme ist nicht exakt und Remme /8/ findet, daß der dabei
auftretende Fehler, der die Differenz zwischen den mittleren
Geschwindigkeiten der zwei Kanäle vergrößert, von dem Dunchmesser-
verhältnis der Unterkanäle abhängt.
Weil sich im Bündel die hydraulischen Durchmesser der Eck- und
Wandkanäle oft ziemlich stark unterscheiden (0.45 bzw. 0.62 für
das KE4 Bündel), kann dieser Effekt, zusammen mit der Annahme
gleicher Druckverluste in -allen Kanälen, die Ursache der obenge-
nannten Diskrepanz sein.
*Die in der eingeführten Modifizierung verwendeten K -Werte ergeben














wobei A der Fläche, D dem hydraulischen Durchmesser, und die
Indizes E, P und B dem Eckkanal, Wandkanal, bzw. Gesamtkanal
(Eck + Wand) entsprechen.
Mit diesem Verfahren, das praktisch der Tatsache entspricht,
daß eine andere (jedenfalls willkürliche) Bündelunterteilung
verwendet worden ist, findet keine systematische Zunahme der
Temperatur mehr statt.
3.3.3 Bereich der hydrodynamischen Einlauflänge
In dem Bereich am Eintritt des Bündels, wo das Geschwindigkeits-
profil sich entwickelt} sind die Reibungsbeiwerte größer als die
für die vollausgebildete strömung. Während bei turbulenter strö-
mung dieser Effekt praktisch vernachlässigbar ist, ist bei laminarer
Strömung der Effekt beträchtlich stärker, besonders weil die
Länge des Bereichs viel größer ist. Es ist deshalb notwendig, bei
der Berechnung der laminaren Reibungsbeiwerte den "Einlaufeffekt"
zu berücksichtigen.
Das wurde getan aufgrund einer theoretischen Arbeit für Ringspal-
te von Sparrow und Lin /12/. Eine detaillierte Beschreibung dieses
Verfahrens wird in Ref. /1/ präsentiert.
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Der Wärmeaustausch durch Strahlung innerhalb eines Stabbündels ist
durch die komplizierte Geometrie des Systems gekennzeichnet.
Jeder Stab kann nämlich eine große Anzahl anderer Stäbe und das
Leitrohr "sehen" und außerdem ist er mit allen Stäben und mit
dem Leitrohr durch vielfache Reflexionen in Wechselwirkung.
Wenn die Analyse auf den Strahlungsaustausch begrenzt wird, d.h.,
wenn das Strömungsproblem ganz vernachlässigt wird, ist das Prob-
lem relativ unkompliziert, weil die Oberflächentemperatur aller
Stäbe u~d des Leitrohres als gleichmäßig betrachtet werden können
/17/.
Aber öei Berücksichtigung des Strömungsproblem~wobei der Strö-
mungsquerschnitt in Kanäle unterteilt wird, die nur von einem
Teil des Stabes oder des Leitrohres begrenzt sind, müssen auch
die Stäbe und das Leitrohr in mehrere Teile (Sektoren) aufgeteilt
werden, die verschiedene Temperaturen besitzen. Diese Unterteilung
ist notwendig wegen des Einflusses der Sektortemperaturen auf
die Strömungsbedingungen in den Kanälen.
In diesem Fall nimmt die Anzahl der Oberflächen zu, die berück-
sichtigt werden müssen, damit wird die geometrische Beschreibung
des Problems sehr kompliziert.
Aus diesem Grund wurde das Strahlungsproblem bislang entweder ver-
nachlässigt /1/ oder mit Hilfe von groben Vereinfachungen gelöst.
Eine genaue Bestimmung des Strahlungsaustausches ist aber besonders
bei kleinen Reynoldszahlen wichtig, weil bei hohen Wandtemperaturen
die Wärmestrahlung der entscheidende Wärmeübergangsmechanismus sein
kann.
Die in dieser Arbeit verwendete Stab- und Leitrohrunterteilung ist
mit der Unterteilung des Strömungsquerschnitts kohärent. Dies er-
laubt gleichzeitig eine detaillierte Analyse der Temperaturver-
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teilung und eine genaue Bestimmung des Einflusses der WandtemperCl.-
turen auf die Strömungsbedingungen.
Wie schon in Abschnitt 2.4 erwährit, wird der Strahlungsaustausch
innerhalb des Bündels auf den Austausch innerhalb der axialen
Abschnitte reduziert. Jeder axiale Abschnitt wird als ein einge-
schlossener Raum angesehen, deren Oberflächen als grau betrach-
tet werden. Das Problem wird mit folgenden Annahmen gelöst:
a) Die Temperatur der Oberflächen, die als Recheneinheit gewählt
worden sind, wird als konstant angenommen. Diese Annahme wird
um so besser erfüllt; je kleiner die Oberflächen sind.
b) Das Emissionsvermögen E, das Absorptionsvermögen a und das Re-
flexionsvermögen y der Oberflächen sind von der Wellenlänge
unabhängig (graue Oberflächen). Obwohl kein Stoff im ganzen
Wellenlängenbereich grau ist, ist diese Annahme sehr gut,
weil der größte Teil der ausgetauschten Energie in einem
Wellenlängebereichkonzentriert ist, für den das Emissions-
vermögen praktisch unabhängig von der Wellenlänge·ist.
c) Die emittierte und die reflektierte Energie werden diffus
gestrahlt, d.h. sie sind von der Richtung unabhängig. Diese
Annahme, die im Gegensatz zur Spiegelreflexion steht, ist
für ein blankes Metall sicher nicht gut, aber hier deswegen
sinnvoll, weil die Stab- und Leitrohr-Oberflächen in einigen
Stunden nach der ersten thermischen Belastung oxidieren. Sie
bestehen dann nicht mehr aus blankem sondern aus oxidiertem
Metall, für das die emittierte und reflektierte Strahlung als
diffus betrachtet werden können.
Wenn diese Annahme erfüllt ist, wird es nicht notwendig,
zwischen den beiden Wärmestromdichten (emittierte und reflek-
tierte) zu unterscheiden. Deswegen wird es möglich, nur eine
Gesamtwärmestromdichte (B) zu berücksichtigen, die sich als
Summe beider ergibt und die der Energie entspricht, die die
Oberfläche durch Strahlung verläßt. Die so definierte Gesamt-
wärmestromdichte wird im angelsächsischen Schrifttum "Radiosity"
genannt.
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Aufgrund der Annahmen b) und c) lautet das Kirchhoff'sche
Gesetz:
E: (T) = Ci (T) = 1-y (T)
d.h. das Emissionsvermögen, das auch dem Reflexions- und dem
Absorptionsvermögen entspricht, hängt nur von der Temperatur
ab.
d) Die definierte Gesamtwärmestromdichte und die auf die Ober-
fläche einfallende Wärmestromdichte sind auf der Oberflächen-
einheit (Sektor) gleichmäßig. Diese Annahme, die hauptsächlich
von der Größe der Oberflächeneinheit abhängt, ist nötig, um
das Konzept von Sichtfaktoren (view factor) anwenden zu können.
Davon wird später noch die Rede seins zunächst sollen die
Definitionen und einige Eigenschaften angegeben werden, die
bei den folgenden Ableitungen verwendet werden. Der Sicht-
faktor fij wird definiert als der Teil der von der Oberfläche
i gestrahlten Energie, die die Oberfläche j erreicht, divi-
diert durch die von der Oberfläche i insgesamt abgestrahlte
Energie. Die definierten Sichtfaktoren folgen der sogenannten
Reziprozitätsregel, die die Sichtfaktoren zwischen zwei aus-
tauschenden Oberflächen verbindet:
A. f .. = A. f ..
1 1J J J1
(4 • 1 )
wobei A. und A. die Flächen der Sektoren i bzw. j sind. Eine
1 J
weitere Gleichung ergibt sich aus der Energieerhaltung. Weil
jede Oberfläche des eingeschlossenen Raums ~ von anderen
Oberflächen des selben Raums umgeben ist, muß die von der
Oberfläche i abgestrahlte Energie eine andere Oberfläche von




f .. = 1
1J
(4.2)
wobei n der Gesamtzahl der in ~ enthaltenen Oberflächen ent-
spricht. Es ist zu bemerken s daß die Summe (4.2) die Terme
fii enthält. Dieser Faktor entsprich dem Teil der von der
Oberfläche i abgestrahlten Energie, die von Sektor i selbst
abgefangen wird.
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e) Rauhe Oberflächen werden als glatt betrachtet.
f) Der Strahlungsaustausch zwischen Oberflächen und Fluid wird
vernachlässigt; d.h. es wird angenommen, daß das Fluid durch-
sichtig und nicht strahlend ist. Für die Gase (He, N
2
), mit
denen die meisten Untersuchungen durchgeführt worden sind,
ist diese Annahme sicher sehr gut /13,14/. Im Fall von
Kohlendioxid, mit dem auch Untersuchungen durchgeführt worden
sind /15,16/, ist das Emissionsvermögen im allgemeinen nicht
mehr vernachlässigbar. In diesem Fall ist der Effekt vom
Druck, von der Temperatur und von einer charaktertistischen
Länge abhängig, die dem von der Strahlung durchlaufenen Weg
durch das Gas entspricht. In dem Druck- und Temperaturbereich,
in dem der Strahlungsaustausch überhaupt eine Rolle spielt,
ist das Emissionsvermögen des Gases sehr klein, wegen der
kleinen charakteristischen Länge, für ein Stabbündel. Des-
wegen kann man diesen Effekt vernachlässigen /2/.
Mit den getroffenen Annahmen, wird dasStrahlungsproblem mit
Hilfe der in jedem Iterationsschritt als konstant angenommenen
Temperaturen für die Nettowärmestromdichten gelöst, wie es
schon in Abschnitt 2.4 erklärt worden ist.
Bei stationären Bedingungen ergibt sich die von der Oberfläche i
gestrahlte Gesamtwärmestromdichte Bi als Summe der direkt emittier-
ten Strahlung und des reflektierten Teils der einfallenden Wärme-
stromdichte Hi /13/:
wobei cr die Stefan-Baltzmann Konstante ist, Ti die Temperatur
der Oberfläche i, und y. das Reflexionsvermögen. Mit dem
1 .
Kirchhoff'schen Gesetz für graue Oberflächen:




schreibt sich Gleichung (4.3)
4= E. aT. +. (1- E • ) H. "
1 1 1 1 (4.5)
Die auf die Oberfläche i einfallende Wärmestromdichte H
i
ergibt
sich als Summe der Beiträge von allen Oberflächen, die den
Sektor i "sehen" können, einschließlich des Sektors i selbst,
wenn er konkav ist.
Wenn die Gesamtzahl der Sektoren n ist, kann man schreiben:
n
A.H. = L A. f .. B.1 1 j=1 J J1 J
Mit der Reziprozitätsregel kommt:
n
A.H. = L Ai f .. B.1 1
j=1 1J J
n
H. = L f .. B.1
j=1 1J J










Gleichung (4.8) entspricht einem System von linearen Gleichungen
(eine für jede Oberfläche). Weil wir nicht an den Gesamtwärme-
stromdichten Bi (radiosity) t sondern an den Nettowärmestromdichten
qR' interessiert sind,. transformieren wir Gleichung (4.8) als
1 .
Funktion von qRi.
Die Nettowärmestromdichte ergibt sich als Differenz zwischen der
emittierten Strahlung und dem absorbierten Teil der einfallenden
Strahlung:
.. 4 a.H.qRi = E. oT. -1 1 1 1




Hi = erT i E.
1
(4.10)
Mit den Gleichungen (4.5) und (4.10) kann man die Gesamtwärme-





Durch Elimination von Bi' wird schließlich Gle~chung (4 . 8) zu:
4 qRi n 4 n 1-.E jI f .. 1.
..
(4.12)erT. - -- = erT . f .. qRi1 Ei 1J J 1J E·j=1 j=1 J
Weil es möglich ist, eine Gleichung (4.12) für jeden Sektor zu
schreiben, ergibt sich ein System von linearen Gleichungen in
den Unbekannten q" . mit bekannten Wandtemperaturen T. als Randbe-
R1 1
dingungen.
Zur mathematischen Lösung des Systems, das Gleichung (4.12) ent-
spricht, wird wie folgt vorgegangen: wegen der großen Zahl von
Sektoren, die sich aus der gewählten Bündelunterteilung ergibt,
wird die Koeffizientenrnatrix sehr groß. Weil es nicht möglich
ist diese Matrix auf eine Bandmatrix zu reduzieren, ist eine
analytische Lösungs des Systems wegen des großen Rechnerspeicher-
platzbedarfs ungünstig. Deswegen wird das System mit Hilfe der
Gauss-Seidel Methode /47/ iterativ gelöst. Diese Methode hat die
folgende Eigenschaften
a) sehr gute Genauigkeit; die Genauigkeit kann mit zunehmender
Iterationszahl beliebig erhöht werden,
b) hohe Konvergenzgeschwindigkeit,
c) starke Reduzierung des Speicherplatzbedarfs; die Koeffizienten-
matrix kann durch Transformation der Indizes kompakt gemacht
werden~
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Der Vorteil in der Anwendung dieser Methode besteht darin, daß
für eine Genauigkeit, die der Genauigkeit der Koeffizienten-
matrix entspricht, die Rechenzeit zwar geringfügig zunimmt
gegenüber der analytischen Methode, der Gewinn an Speicherplatz.-
bedarf jedoch sehr groß ist.
4.3.1 Allgemeines
Die Analyse des Strahlungsaustausches verwendet grundsätzlich das
schon eingeführte Konzept der Sichtfaktoren.
Um die mathematische Definition des Sichtfaktors /14/ ableiten zu
können, betrachten wir die Intensität I der Strahlung, die das
Flächenelement dA in Richtung (~,~) verläßt (Abb. 4.1). Der Gesamt-
wärmestrom von dA in alle Richtungen wird:
B dA = f I cos ~ 'dA dw
und die Gesamtwärmestromdichte:
B = f I cos ~ dw (4.13)
wobei die Integration über die gesamte Hemisphäre durchgeführt
wird. Nach der Definition des Raurnwinkels ist









Abb. 4.1: Integration der Intensität der Strahlung über
die Hemisphäre.
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Wenn die Intensität I unabhängig von der Richtung ist, nämlich
wenn emittierte und reflektierte Strahlung diffus sind, wie unter
c) in Abschnitt 4.1 angenommen worden ist" wird:
(4.15)
Bezugnehmend auf Abbildung 4.2, betrachten wir jetzt zwei Flächen-
elemente dA, und dA 1 auf den Oberflächen A1 bzw. A2 . 81 und 82
sind die Winkel zwischen den Normalen auf den Elementen und der
Verbindungslinie r. Der Wärmestrom, der dA1 verläßt und dA2 er-
reicht, ist
(4.16)






Damit und mit Gleichung (4.15) wird der Term (4.16)
B1 c.os· 81 c.os..8'2 dA 1 dA2
2'ITr
•
Durch Integration über die finite Fläche A2 erhält man den in
dA 1 erzeugten Wärmestrom, der A2 erreicht:




Schließlich wird der Wärmestrom von A1 nach A2 durch Integration
über A1 festgestellt:
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Abb. 4.2: Strahlungsaustausch zwischen zwei Oberflächen
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. B1· .c.o.s. ß1· e.o.s..ßZ· .dA1..dA2
2nr
(4.17)





Das Verhältnis zwischen (4.17) und (4.18) entspricht dem Anteil
der von A1 abgehenden Strahlung, die die Oberfläche A2 erreicht,
und zwar dem Sichtfaktor f 12 :
B1 cos ß1 cos ß2 dA 1 dA2
"nr2
Für eine gleichmäßige Gesamtwärmestromdichte über der Oberfläche
A1 , wie unter d) in AbschDitt 4.1 angenommen worden ist, wird




Es wird jetzt möglich" durch eine korrespondierende Ableitung für
den Sichtfaktor f
21
. .co.s. ß 1 c.o.S.ß2. dAr dA2
2nr
(4 . 20)
und denVergleich zwischen (4.19) und (4.20) die schon erwähnte
Reziprozitätsregel abzuleiten:
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Gleichung (4.19) ermöglicht die Bestimmung der Sichtfaktoren
für jede Art von Oberfläche. In besonderen Fällen ist es aber
möglich, ein mathematisches Verfahren zu entwickeln, das die
Notwendigkeit der doppelten Integration vermeidet. In unserem
Fall ist es möglich, das von Hottel entwickelte Verfahren zu
verwenden /14/. Diese Methode ist gültig für Oberflächen, die
in einer Richtung x als unendlich betrachtet werden können
und deren Querschnitte, normal zur Richtung x, alle gleich
sind.
Um diese Methode abzuleiten zu können t betrachten wir zuerst die
Oberfläche A1 in Abb. 4.3.
Abb. 4.3: Strahlung von konvexen Oberflächen.
Auf der strahlenden Front zeigt die gestrichelte Linie eine
neue Oberfläche A1, die keine konvexen Oberflächen enthält.
Wir stellen uns eine Oberfläche A2 gleich A1 vor, die einen
unendlich kleinen Abstand von A1 hat.
Für die Reziprozitätsregel gilt,
Weil die Oberfläche A2 nur die Oberfläche A1 sehen kann, folgt






Gleichung (4.22) erlaubt die Bestimmung der Sichtfaktoren f ..
II
im Fall von konkaven Oberflächen.
Betrachten wir jetzt den Fall, der in Abb.4.4 dargestellt ist:
Abb. 4.4: Dreieckiger geschlossener Raum
Die Anwendung des Satzes von der Energieerhaltung gemäß
Gleichung (4.2) und die Tatsache, daß f 22 = f 33 = 0 sind~
liefern:
A1 f 11 + A1 f 12 + A1 f 13 = A1
A2 f 21 + A2 f 23 = A2
A3 f 31 + A3 f 33 = A3
Durch Einsetzen in Gleichung (4.22) erhält man:
A1 f 12 + A1 f 13 =
AI
1
A2 f 21 + A2 f 23
= A
2
A3 f 31 + A3 f 32
= A3
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Mit der Reziprozitätsregel ist es möglich,. 3 der 6 Unbekannten
zu eliminieren:
Das System wird jetzt lösbar. Für A1 f 12 (= A2 f 21 ) erhält man
z.B.
A1·+ A2 .- A 3
2 • (4.23)
Als letzten Schritt betrachten wir das System in Abb. 4.5,. wobei
die Grenzpunkte der Oberflächen A1 und A2 durch die Linie kürze-
sten Abstandes verbunden sind:
AEFC ist der kürzeste Abstand zwischen A und C
BGHD ist der kürzeste Abstand zwischen B und D
BC ist der kürzeste Abstand zwischen B unc C
ADD ist der kürzeste Abstand zwischen A und D
Wir betrachten jetzt den ideal geschlossenen Raum ABC (Oberflächen
SAB (=A 1 ), SAEFC' SCB)· In Analogie zu Gleichung (4.23) erhalten
wir:
A1 + SAEFC - SCB= 2 • (4.24)




A1· + SBGHD- AD
A 1 f 1 BGiffj" = 2 •























Abb. 4.5: "Crossed Strings" Methode.
und, mit den Ausdrücken (4.24) und (4.25):
SAD + SCB - SAEFC - SBGHD
2 A 1
(4.26)
Für die Klasse von Oberflächen, für die dex Ausdr.uck (4.26) ,abge-
leitet worden ist, können die Oberflächen AD, CB, AEFC und BGHD
durch die entsprechende Länge ersetzt werden:
f = Ai} + Ci3- AEFC - BGHi512·2.AB
(4.27)
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Diese Methode 1 die als IIHottel's crossed strings ll Methode be-
kannt ist, erlaubt eine einfache Bestimmung der Sichtfaktoren
für die Oberflächen, die zur oben definierten Klasse gehören.
Zusammen mit Gleichung (4.22) erlaubt Gleichung (4.27) die Be-
stimmung aller Sichtfaktoren, die zwischen den Bündeloberflächen
auftreten.
4.3.2 Sichtfaktoren für Stabbündel
In einem Stabbündel sind die Anwendungsbedingungen der IIcrossed
strings ll - Methode sehr gut erfüllt. Die Stäbe und das Leitrohr
sind nämlich parallel, wenn man von einem Stabverbiegen unter
thermischer Belastung (IIBowing ll ) absieht, was in den durchge-
führten Rechnungen immer vorausgesetzt wurde. Außerdem 'kann jeder
axiale Abschnitt als Teil eines unendlichen Stabes betrachtet
werden, weil er im Vergleich zu der Stablänge sehr klein ist.
Die Randeffekte spielen eine vernachlässigbare Rolle, weil dem
interessanten Teil des Bündels, d.h. dem beheizten Teil, unbe-
heizte Teile vorausgehen bzw. folgen. Gleichung (4.27) wird also
zur Bestimmung der Bündelsichtfaktoren verwendet, die in drei
Klassen unterteilt sind:
a) Sichtfaktoren Stab-Stab: Dabei gehören die austauschenden
Oberflächen beide zu je einem Stab. Die Sichtfaktoren, die
zu dieser Klasse gehören, hängen nur vom Verhältnis P/D
(Stababstand zu Stabdurchmesser) ab.
b) Sichtfaktoren Stab-Leitrohr: Eine der austauschenden Ober-
flächen gehört zu einem Stab, die andere zum Leitrohr. In
dieser Klasse hängen die Sichtfaktoren von folgenden Parametern
ab:
· P/D: Stababstandsverhältnis
· Z: Abstand zwischen dem Zentrum eines Wandstabes und dem
Leitrohr
· ZWC: Höhe des Blockadedreiecks, falls vorhanden.
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c) Sichtfaktoren Leitrohr-Leitrohr: Die austauschenden Ober-
flächen gehören beidezum Leitrohr. Die Sichtfaktoren hängen
ab von P/D,Z,ZWC.
Es muß bemerkt werden, daß die Stabsektoren immer konvex sind"
d.h. der Sichtfaktor f ii ist gleich Null. Im Fall von Leitrohr-
sektoren, die konkav sind, ist der Faktor f .. 1 0; er kann mit
11
Hilfe von Gleichung (4.22) bestimmt werden.
In den Abbildungen 4.7 bis 4.26 werden die Sichtfaktoren darge-
stellt, die berücksichtigt worden sind. Auf eine ausführliche
Darstellung der aus Gleichung 4.27 abgeleiteten Beziehungen, mit
der die Sichtfaktoren für veränderliche Geometrien abgeleitet
werden, wird hier verzichtet. Diese Gleichungen werden in Anhang 1
in Form von F~RTRAN Subprogrammen dargestellt. In Abb. 4.6 sind
die einzelnen Sichtfaktoren und deren Summe über dem Parameter
P/D für einen Sektor dargestellt, der einem Zentralstab gehört.
Es zeigt sich, wenn man von hypothetischen Fall für P/D = 1 ab-
sieht, daß die Summe der Sichtfaktoren kleiner als 1 ist. was
der Energieerhaltung gemäß Gleichung l4.2) widerspricht. Das ist
auf die Tatsache zurückzuführen, daß die Anzahl der Sektoren,
die mit jedem Sektor in Wechselwirkung stehen, sehr groß ist.
Gleichzeitig wird die Bestimmung der Sichtfaktoren schwieriger"
je größer der Abstand zwischen den austauschenden Sektoren ist.
Aus diesem Grund wird die Bestimmung aller Sichtfaktoren selbst
mit Hilfe der "crossed strings" Methode und einem Rechner proble-
matisch.
Deswegen ist es praktisch notwendig, die Analyse auf eine be-
grenzte Anzahl von Sichtfaktoren zu reduzieren J auch aufgrund
der Tatsache, daß im allgemeinen die Sichtfaktoren umso kleiner























Abb. 4.6: Sichtfaktoren für einen Sektor in einem
Zentralstab und deren Summe als Funktion
des Parameters P/D.
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Um diese Ungenauigkeit zu eliminieren, werden die berechneten
Sichtfaktoren (alle oder nur einige) so normiert, daß die Energie-
erhaltung erfüllt ist. Wenn n. die Anzahl der Sektoren ist, die
1 .
in Wechselwirkung mit dem Sektor i stehen, und n~ < n, die Anzahl
1 1
der Sektoren ist, die berücksichtigt worden sind, wird:
n lf n
i i
L f .. < L f. ' = 1 (4.28)
j=1 lJ - j=1 lJ









f! . = 1
lJ
(4. 30)
Damit wird die Energieerhaltung erfüllt. Es muß betont werden,
daß diese Methode zur Folge hat, daß die Reziprozitätsregel nicht
mehr erfüllt wird: im allgemeinen sind die Summen der rechten
Seite der Gleichung (4.28) für verschiedene i-Sektoren verschie-
den; deswegen ergibt sich eine andere Korrektur für f,. als für
lJ





Um die Bedeutung dieser Vereinfachung abschätzen zu können, wurden
einige einem Bündel ähnliche, einfache Systeme analysiert, bei
denen die Bestimmung aller Sichtfaktoren möglich ist. Dann wurden
einige Sichtfaktoren vernachlässigt, um die Bedingungen zu appro-
ximieren, die im Bündel entstehen. Der Vergleich zwischen den mit
den verschiedenen Näherungen berechneten Nettowärmestromdichten
zeigt folgendes:
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~ Wenn einige Sichtfaktoren einfach vernachlässigt werden (Nicht-
erfüllung der Energieerhaltung in Gleichung 4.20) , wird der
Fehler in Prozent zwei bis drei Mal größer als die in Gleichung
4.28 definierte Differenz.
- Wenn die übrigen Sichtfaktoren mit der vorgestellten Methode
normiert werden, wird der Fehler in Prozent im allgemeinen
kleiner als die in 4.28 definierte Differenz. Obwohl diese
Ergebnisse nur als qualitativ betrachtet werden können, scheint
es möglich, sie auf Bündel zu extrapolieren. Daraus und wegen
der in 4.28 definierten Differenz, die für die analysierten
Bündel nie größer als 10% wird (Abb. 4.6), kann man schließen,
daß der in der berechneten Nettowärmestromdichte eingehende
Fehler, nicht größer als 10% sein sollte.
Außerdem muß betont werden, daß die Wandtemperaturen, die das
wirkliche Ziel der Rechnungen sind, nicht nur vom Strahlungs-
austausch sondern auch von der Wärmeleitung und besonders von
der Konvektion abhängen; d.h. der Fehler in den Temperaturen
wird deutlich kleiner als der in den Strahlungswärmestromdichten.
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5. LeitÜngsmÖd'el1
Die Verteilung der Wandtemperaturen innerhalb des Bündels (Tempera-
turen der Stäbe und des Leitrohres) hängt von der Wärmeerzeugung
und von den Wärmeaustauschvorgängen ab.
Die Wärme kann auf unterschiedliche Weise erzeugt werden:
- Wärmeerzeugung im Brennstoff oder bei out-of-pile Bündeln durch
indirekte elektrische Beheizung
- Wärmeerzeugung im Hüllrohr (wegen y-Heizung) oder bei out-of-
pile Bündeln, wenn die Heizul1g direkt im Hüllrohr erzeugt wird.
- Wärmee,rzeugung im Leitrohr (wegen y-Heizung)
Die Wärmeaustauschprozesse werden durch die folgenden Phämomene
verursacht:
-.Konvektiver Wärmeaustausch zwischen Wänden und Fluid.
- Strahlungsaustausch zwischen Wänden und Fluid.
- Strahlungsaustausch zwischen den Wandoberflächen.
- Wärmeleitung innerhalb der Stäbe und des Leitrohres.
-Konvektiver Wärmeaustausch zwischen der äußeren Wand des Leit-
rohres und der Umgebung.
Wie schon in Abschnitt 2.4 erwähnt, werden alle Prozesse mit
den vorläufigen Lösungen in Bilanzgleichungen zusammengefaßt. Solche
Bilanzgleichungen bestehen aus den Wärmeleitungsgleichungen, wo-
bei die konvektive und die durch Strahlung ausgetauschte Wärme-
menge als Randbedingungen betrachtet werden.
Die Bedeutung solcher Gleichungen ist nicht nur auf ihre Rolle
zurückzuführen, die sie als Bilanzgleichungen spielen, sondern
sehr wichtig ist auch/wie die Wärmeleitung die Temperaturvertei-
lung innerbalb der Stäbe und des Leitrohres beeinflußt.
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Wenn die Wandtemperaturen nur aufgrund des konvektiven Wärmeüber-
gangs berechnet werden r ist der berechnete Temperaturgradient
in Umfangsrichtung wegen der verschiedenen Strömungsbedingungen
(Massendurchsatz und Gastemperatur) in den verschiedenen Kanälen
steiler als der gemessene Gradient. Dieser Effekt wird besonders
stark für Stäbe, die am Rand des Bündels liegen, und im Fall
ungleichmäßiger Beheizung des Bündels: in diesen Fällen wird
eine glaubwürdige Bestimmung der Temperaturverteilung ohne Be-
rücksichtigung der Wärmeleitung sehr problematisch.
Außerdem ist die Temperaturverteilung auf den Stab- und Leitrohr-
oberflächen nicht nur an sich wichtig, sondern sie hat' einen
Einfluß auf die Reibungsbeiwerte und dadurch auf die Strömungs-
verteilung die wiederum die Wandtemperaturen beeinflußt. Dieser
Effekt, der schon bei turbulenter Strömung merkbar ist, wird bei
laminarer Strömung, bei der die Reibungsbeiwerte direkt von der
Wandtemperatur abhängig sind (Ver. 3.3.2), viel stärker und sicher
nicht vernachlässigbar.
Aus diesem Grund ist es sehr wichtig. eine genaue Ana~yse der
Wärmeleitung in Umfangsrichtung innerhalb der Stäbe und des Leit-
rohres durchzuführen.
Beispiele der Bedeutung dieses Effektes werden im Kapitel 6 dar-
gestellt. In diesem Kapitel, werden in Abschnitt 5.2 die für die
Wärmeleitung innerhalb der Stäbe verwendeten Gleichungen darge-
stellt; in Abschnitt 5.3 werden dieselben Gleichungen für das
Leitrohr diskutiert. Die Bestimmung der konvektiven Wärmeaustausch-
koeffizienten w~rd in Abschnitt 5.4 vorgestellt, während in Ab-
schnitt 5.5 verschiedene Effekte, die bei der Bestimmung des Wärme-
austauschkoeffizienten eine Rolle spielen, diskutiert werden.
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Die Stäbe, aus denen sich ein Brennelement oder ein Test-Bündel
zusammensetzt, können im allgemeinen eine der folgenden Bauarten
besitzen:
Stäbe, die aus einem elektrisch beheizten Hüllrohrmit
einem isolierten Kern oder ohne Kern bestehen. Das ist der
Fall bei den im INR untersuchten Teststrecken (KE4,KE3,B193D).
In diesem Fall sind die Wärmeaustauschphänomene innerhalb des
Kernes praktisch vernachlässigbar, und mit der Annahme, daß die
innere Wand des Hüllrohres adiabatisch ist, kann die Wärmleitung
nur innerhalb des Hüllrohres betrachtet werden.
Stäbe, in denen die Leistung in dem von einem Hüllrohr umgebenen
Kern erzeugt wird. Ein solcher Kern kann aus Brennstoff bestehen,
wenn das untersuchte Bündel ein Brennelement ist, oder aus
Kanthal oder einem anderen Metall, wenn die el"ektrische Heizung im .
Kern statt im Hüllrohr erzeugt wird (AGATHE-HEX Bündel) .
In diesem Fall muß die Wärmeleitung im Hüllrohr und im Kern be-
trachtet werden, unter Berücksichtigung des Wärmeübergangs zwi-
schen den beiden.
Aufgrund dieser verschiedenen Möglichkeiten, wird die Analyse der
Wärmeleitung innerhalb der Stäbe auf die Berechnung zweier ver-
schiedener Systeme reduziert" die die Bilanzgleichungen innerhalb
des Hüllrohres und innerhalb des Kernes berücksichtigen. Für die
Bündel, bei denen die Stäbe aus einem beheizten Hüllrohr bestehenl.
wird die Analyse auf das erste System begrenzt I. mit der bereits
erwähnten Annahmel. daß die innere Hüllrohrwand adiabatisch ist.
Im anderen Fall wird die Analyse auf die beiden Systeme erweitert;
die zwischen den zwei Systemen notwendige Verbindung besteht aus
dem als konvektiv betrachteten Wärmeübergang im Spalt zwischen
Hüllrohr und Kern.
Im folgenden werden die ,Gleichungen für die verschiedenen Systeme
hergeleitet.
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5.2.1 System des Hüllrohres.....................
Die Analyse der Temperaturverteilung im Hüllrohr wird unter der
Annahme durchgeführt, daß sich die Temperatur in radialer Rich-
tung nicht ändert. Das entspricht der Annahme e daß die Wärmelei-
tung nur in Umfangsrichtung wirkt. Dies ist berechtigt, weil die
Dicke des Hüllrohres im Vergleich mit dem Durchmesser klein ist.
Der Vorteil dieser Annahme liegt darin, daß die Anzahl der für
die Lösung notwend~gen Gleichungen stark reduziert wird; gleich-
zeitig hat sie ihre Berechtigung, weil der Hauptzweck dieser
Analyse die Berücksichtigung der Wärmeleitung in Umfangsrichtung
ist. Wie später (Abschnitt 5.9) genauer beschrieben wird, wird
im Fall der im Hüllrohr erzeugten Leistung außerdem eine Korrek-
tur durchgeführt, die den Temperaturunterschied zwischen der
Oberfläche und des innerhalb des Hüllrohres liegenden Thermoele-
mentes berücksichtigt. Die Analyse der durch diese Korrektur ge-
fundenen Temperaturunterschiede bestätigt, daß die Temperatur~
änderungen in radialer Richtung innerhalb des Eüllrohres,abge-
sehen von wenigen Ausnahmen,klein sind.
Aufgrund der obengenannten Annahme gilt die eindimensionale
Fourier Gleichung, die in zylindrischen Koordinaten lautet:
q = - k (T) A dT
d (r~)
( 5 • 1 )
Gleichung (5.1) kann wie folgt in Form finiter Differenzen appro-
ximiert werden:










wobei die Indizes i und j (Abb.5.1) zwei benachbarten Sektoren
entsprechen und der Wärmestrom als positiv betrachtet wird,










Abb. 5.1: Querschnitt eines Brennstabes
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Die Randbedingungen an der Außenwand ergeben sich als:
(5.3)
aufgrund der schon erklärten Trennung (Abschnitt 2.4) des Strah-
lungsaustausches. Die Bedingung (5.3) kann wie folgt geschrieben
werden:
qci = - a. r 1JJ. !1x (TBi - T. ) - qRi ( 5 . 4)1 e 1 1
Die Randbedingungen an der Innenwand werden als konvektiv betrach-
tet
* tIf 1JJ. !1x (T i+n T. ) (5.5)qFHi = - a. r -1 1 1
wobei r~ ein Referenzradius ist, der gleich dem Mittelwert zwischen
r F und r. angenommen wird; T.+ entspricht der Temperatur des Kern-1 1 n
sektors,der dem Hüllrohrsektor benachbart ist.
Mit Gleichung (5.2) und den Randbedingungen (5.4) und (5.~, wird
die Bilanzgleichung (für den Sektor i) :
wie folgt ausgedrückt:
= 0 (5 • 6~)
k.o S!1X
1J
r !1 1JJ ••m 1J
+ a. r
1 e
1JJ ~ *. !1x (TB.-T.) + a. r 1JJ. !1x (T.+ -T.) +
1111 1 n 1
(5.6)
wobei qGi die Leistung ist, die im Sektor i des Hüllrohres er-
zeugt wird, und
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k _ k (,T'i')' .+. k (T'j )
ij - 2 (5.7)
Weil es möglich ist, eine Gleichung (5.6) für jeden Sektor i des
Stabes zu schreiben, erhält man bei n Stabsektoren ein System
von n linearen Gleichungen mit2n+1 Unbekannten. Wenn der Stab
einen Kern besitzt, werden die noch notwendigen n+1 Gleichungen
von der Analyse des Kernsystems geliefert; im anderen Fall ent-
fallen n+1 Unbekannte (die Temperaturen der Sektoren innerhalb
des Kernes) und das Gleichungssystem ist direkt lösbar. Es muß
betont werden, daß in diesem Fall die innere Wand des Hüllrohres
als adiabatisch angesehen wird, und deswegen werden die Terme
des Typs (5.5) gleich Null gesetzt.
5.2.2 System des Kernes.................
Wenn die Leistung im Kern erzeugt wird oder wenn in anderer
Form der Kern am Wärmeaustausch teilnimmt, wird es notwendig,
die Wärmeleitung innerhalb des Kernes zu berücksichtigen. Dazu
wird die zweidimensionale Fourier Gleichung verwendet, die im
Fall stationärer Bedingungen in zylindrischen Koordinaten
lautet:
k_ 3T + 3




(k 3T) =31jJ ( 5 • 8)
Die Randbedingungen in diesem Fall lauten:
- k ( ~~)
r=r
F








Gleichung (5.9) entspricht der als konvektiv betrachteten Be-
dingung an der äußeren Oberfläche des Kernes; die Bedingung
(5.10), die für die Lösung des Problems notwendig ist, ent-
spricht der Annahme, daß die maximale Kerntemperatur im geo-
metrischen Zentrum auftritt. Diese Annahme ist exakt erfüllt
nur bei geometrischer Symmetrie des Stabes und gleichmäßiger
thermischer Belastung. Die erste Bedingung wird innerhalb der
ganzen Arbeit als gültig angenommen (die einzige Änderung der
Nenngeometrie, die betrachtet wird, ist die thermische Ausdeh-
nung). Die zweite Annahme ist normalerweise nicht exakt er-
füllt, aber innerhalb der verwendeten Näherungen'sicherlich be-
rechtigt. Hauptzweck ist nicht die detaillierte Analyse der Tem-
peraturverteilung innerhalb des Stabes sondern der Einfluß der
~-Wärmeleitung auf die Oberflächentemperaturen.
Um die Gleichung (5.7) in der Form finiter Differenzen zu appro-
ximieren, betrachten wir zuerst eine allgemeine Unterteilung,
wie sie in Abb.5.2 dargestellt ist. Die für diese Unterteilung
abgeleiteten Gleichungen werden später auf die spezifischen






die Anzahl der Maschenpunkte ("Mesch points") in radia-
ler Richtung mit Ausnahme des Punktes im Zentrum z ist. In Um-
fangsrichtung, wird die Unterteilung so definiert, daß
N
u
L IJ.lj;. = 2'1f
. 1 ll=
wobei Nu die Anzahl der Maschenpunkte in Umfangsrichtung ist.
Es muß betont werden, daß die Winkel 6lj;i apriori nicht gleich








Abb. 5.2: Maschennetz im Stabkern zur Berechnung der
Wärmeleitung
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Es ist nun nützlich einige Definitionen einzuführen. Man definiert
"innere" Punkte alle Punkte, die innerhalb der betrachteten Ober-
fläche liegen, (im Gegensatz zu den ~unktenf die außerhalb davon
liegen). Beispiele dafür sind die Punkte p,s,n,i,z in Abb.5.2.
Als "ganz innere" Punkte werden die Punkte definiert, die regel-
mäßig sind (d.h. der Punkt z ist ausgeschlossen) und die nur von
"inneren" Punkten begrenzt sind: die Punkte n,i,j,k,m sind "ganz
innere" Punkte. Die übrigen Punkte (p,u,s,z), werden als "ein-
fach innere" Punkte betrachtet.
Es wird nun möglich, eine Wärmebilanz für einen. "ganz inneren"
Punkt (i in Abb.5.2) zu schreiben:
qin + qim + q .. + qik + qGi = 0 (5.11)1J
wobei, aufgrund der Schreibweise (5.7) ,
(ri +L1r) Mi ~K




1 (T -T.) (5.13)qim = L1r m 1
kF' .
L1r L1X
(T j -T i) (5.14)q .. =1J 1J r. L11jJ . .1 1J
k Fik
L1r L1'X (TK-T i )
(5.15)qiK = r. L11jJ ik1
r. L1r L11jJ. L1X
1 1
(5.16)
Für einen Punkt,der wie p am Rand liegt (d.h. der nicht "ganz
innen" ist), wird die Bilanzgleichung:
= 0 (5.17)
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wobei man unter p-Nu den Punkt des Hüllrohres versteht, der dem
"
Punkt p benachbart ist.
Die Terme der Gleichung (5.17) werden wie folgt explizit ange-
geben:
r ~ öt/J öx (fr N -T )




(Tu-T p ) (5.19)= Fpu
(r - ör)öt/JF 4 pu
ör ö- x2 (T -T ) (5.20)q - ~





Mit der Randbedingung (5.10) kann eine weitere Gleichung für






Mit Hilfe der Gleichungen (5.11), (5.17) und (5.23) wird es mög-
lich, eine Gleich~ng für jeden Punkt jeder beliebigen Untertei-
lung zu schreiben, einschließlich der Unterteilung, die in die-
ser Arbeit gewählt worden ist.
Wie schon in Abschnitt 2.3 angedeutet, besteht die Unterteilung
aus einer Anzahl von Punkten in Umfangsrichtung Nu, die der An-
zahl der benachbarten Unterkanäle entspricht. Der Grund hierfür
ist die Tatsache, daß die Gastemperatur und der Wärmeübergangs-
koeffizient für eine feinere Unterteilung nicht bekannt sind. Es
wird deswegen als überflüssig betrachtet, eine sehr genaue Analyse
innerhalb des Stabes durchzuführen, während außerhalb eine grobe
Unterteilung verwendet worden ist. Aus diesem Grund und wegen der
Tatsache, daß die Temperaturverteilung in radialer Richtung inner-
halb des Kernes für den Zweck dieser Arbeit unwichtig ist, wird
in radialer Richtung eine grobe Unterteilung gemacht, die nur aus
dem zentralen Punkt und aus Punkten auf der Oberfläche des Kernes
besteht; d.h. es wird eine Unterteilung gewählt, die nur aus der
streng notwendigen Punktzahl besteht.
Abb. 5.3: Verwendetes Maschennetz im Stabkern zur
Berechnung der Wärmeleitung
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Es ist zu bemerken, daß diese Unterteilung (Abb.5.3) zu einer
Situation führt, in der keine "ganz inneren" Punkte auftreten.
Es wird deswegen möglich; aufgrund der Gleichungen (5.17) und
(5.23) T eine Beziehung für jeden Punkt innerhalb des Kernes zu
schreiben. Damit und mit den Beziehungen, die für die Punkte
innerhalb des Hüllrohres abgeleitet worden sind, erreicht man
ein System von linearen Gleichungen, das die Lösung des Problems
definiert. Es muß betont werden, daß das Gleichungssystem nicht
linear wäre, weil die Koeffizienten die Wärmeleitfähigkeit ent-
halten, die von den Temperaturen abhängig sind. Das System wird
aber innerhalb eines Iterationsverfahren gelöst, dessen Konver-
genzkriterium sich auf die Temperaturen selbst stützt. Damit wird
die Annäherung des nicht-linearen Systems durch das lineare be-
liebig gut. Das Gleichungssystem wird mit der sogenannten "Gauss-
Methode ". gelöst.
Die Bestimmung der Temperaturverteilung innerhalb des Leitrohres
wird aufgrund folgender Betrachtungen durchgeführt. Einerseits
ist eine genaue Analyse der Temperaturen im Leitrohr, besonders
in radialer Richtung vom Standpunkt des Brennelemententwurfes
nicht notwendig, weil di~ Leitrohrtemperaturen viel niedriger
als die Stabtemperaturen sind und dort sicherlich keine Heiß-
stellen auftreten. Andererseits haben die Leitrohrtemperaturen
einen starken Einfluß auf die Strömungsverteilung, besonders
bei laminarer Strömung und ungleichmäßiger Leistungsv~rteilung
innerhalb des Bündels. Wie bereits erwähnt wurde ~ergl. 2.3.2),
hat die Wan~temperatur einen direkten Einfluß auf die Reibungs-
beiwerte und damit auf die Massenstromverteilung. Deswegen ist es
notwendig, eine genaue Bestimmung der Temperaturverteilung in Um-
fangsrichtung durchzuführen.
Das aufgrund dieser Betrachtungen gewählte Modell besteht aus
einer Anwendung der eindimensionalen Fourier Gleichung auf
einen Kreisring, der die komplizierte Gestalt des Leitrohres
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ersetzt: Wie in Abbildung 5.4 dargestellt, wird der Kreisring (b)
a b
Abb. 5.4: Leitrohrquerschnitt für das KE4 Bündel und angenom-
mener äquivalenter Kreisring
dem echten Querschnitt (a) als äquivalent betrachtet, unter
den folgenden Voraussetzungen:
1) Die Fläche des Kreisringes ist der Fläche des echten Quer-
schnittes gleich.
2) Der innere Umfang des Kreisringes ist dem inneren Umfang des
Leitrohres gleich.
Mit dieser Vereinfachung. die gültig ist, wenn die Dicke des
Leitrohres klein im Vergleich zum Durchmesser ist, werden zwei
Ungenauigkeiten eingeführt. Erstens hat der Kreisring eine kon-
stante Dicke, während die Dicke des Leitrohres sich ändert.
Zweitens weicht die äußere Fläche (Umfang) des Kreisringes von
der Fläche des Leitrohres ab, wenn die Bedingungen 1) und 2)
erfüllt sind.
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Dieser zweite Effekt, der nur einen Einfluß auf den Wärmeaus-
tausch mit der Umgebung hat, ist sicher vernachlässigbar, weil
der Unterschied zwischen den zwei Flächen verhältnismäßig klein
ist und besonders weil normalerweise das Leitrohr so gut ther-
misch isoliert ist, daß der Wärmeaustausch mit der Umgebung ver-
nachlässigbar wird. In allen Versuchen, die im INR durchgeführt
worden sind, wurde der Wärmeaustausch mit der Umgebung aufgrund
der thermischen Isolierung nie berücksichtigt. Die Effektivität
dieser Isolierung wurde durch die gemessenen Wärmebilanzen be-
stätigt, die normalerweise innerhalb von einigen Prozent lagen.
Die Annahme einer konstanten Dicke des Leitrohres ist auch des-
halb weniger gravierend, weil der Einfluß dieser Vereinfachung
zwar auf die lokalen Leitrohrtemperaturen eine Rolle spielt, je-
doch die gesamte Temperaturverteilung im Stabbündel davon viel
weniger .beeinflußt wird. Deswegen ist diese Annahme im Rahmen
der am Anfang dieses Abschnittes getroffenen Bemerkungen sicher
genügend genau.
Die eindimensionale Fourier Gleichung lautet:
dT
q = -k(T) A ijJd(r )
und die Randbedingungen sind:
für die innere Oberfläche, und
(5.26)
(5.27)






für die äußere Oberfläche, wobei TA die Umgebungstemperatur ist.
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Wenn man den Leitrohrsektor i betrachtet, kann man die Bilanz-
gleichung schreiben:
q,,+q'k+ q · +q. +qG'=O
lJ l lC le l
(5.29)
die mit Gleichung (5.6A) identisch ist. Deswegen wird sie mit
demselben Verfahren gelöst, das für Gleichung' (5.6A) schon vor-
gestellt worden ist.
Die für die Lösung der Wärmeleitungsgleichungen als Randbedingungen
notwendigen Wärmeübergangszahlen werden zuerst für die vollaus-
gebildete, ungestörte Strömung bestimmt. Falls notwendig werden
sie für den Einlaufeffekt (Abb.5.6) und für den Abstandshalter-
effekt (Abb.5.7) korrigiert.
Die derart bestimmten Wärmeübergangszahlen sind gültig, wenn nur
eine Wand beheizt wird. Im Fall von Wandstäben mit gegenüber-
liegendem Leitrohr wird das Kühlmittel von zwei Wänden beheizt.
Um diesen Effekt zu berücksichtigen, wird das sogenannte "Super-
positionsprinzip" angewendet.
Um dieses Verfahren anwenden zu können, ist es nötig, wie in





T = TB +
qs





NUL = T = TB + q~-k'B WL etL
(5.30A)
(5.30B)














mit denen es möglich ist, die Temperatur des unbeheizten Leit-
rohres bei beheiztem Stab oder die Temperatur des unbeheizten
Stabes bei beheiztem Leitrohr zu berechnen.
Die Nusseltzahlen und die dimensionslosen Temperaturen für Stäbe
und Leitrohr werden in verschiedener Weise in Abhängigkeit von
der Strömungsart (laminar oder turbulent) und von der Art der
Oberfläche (glatt oder rauh) bestimmt. Das Verfahren zur Bestim-
mung dieser Koeffizienten wird zum großen Teil von Ref./1/ über-
nommen; deswegen wird hier das Problem nur qualitativ dargestellt.
Im Fall von rauhen Oberflächen werden die Wärmeübergangszahlen
und die dimensionslosen Temperaturen durch Integration des loga-
rithmischen Profils der dimensionlosen Temperatur bestimmt /4/:
(5.32)
wobei der Parameter G(h~) den Einfluß der Rauhigkeit beschreibt
/4/; t+ ist die dimensionslose Gastemperatur, definiert zu:
(5.33)
Gleichung (5.32) ergibt sich für die Strömung in Rohren, Ring-
+spalten oder ebenen parallelen Platten, und der Parameter G(hw)
wird gegenüber der Form des Kanals als unveränderlich angesehen.
Deshalb gilt er auch für turbulente Strömung in Stabbündeln.
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Das durch Gleichung (5.32) definierte Temperaturprofil kann für
Ringspalte von der volumetrise-hen Außenfläche des stabes bis zur
Innenfläche der AUßenwand (an der sich die Nullwärmeflußrandbe-
dingung ~=O ergibt) als gültig angesehen werden, wenn die Außen-
wand als adiabatisch angenommen wird /4/. Im Fall von Sektoren,
die gegenüber der Kanalwand liegen, sind die obengenannten Be-
dingungen erfüllt (wenn die Leitrohrwand nicht adiabatisch ist,
wird das Superpositionsprinzip verwendet) und es kann Ähnlichkeit
zwischen Außenkanälen und Ringspalten gut angenommen werden.
Im Fall von Zentralstäben wird das Konzept des äquivalenten Ring-
spaltes ebenso angewendet,.obwohl es am äußeren Rand keine Wand..
gibt, weil an dieser Stelle die Randbedingung q=O genau wie beim
äquivalenten Ringspalt erfüllt ist /1/:
Wenn man GI. (5.32) vom volumetrischen Stabradius r 1 bis zur Außen-
wand des äquivalenten Ringspaltes r 2 integriert, lautet dieeq
Gleichung zur Berechnung der Stantonzahl /4/
St = (5.34)
die für Sektoren die gegenüber der Leitrohrwand liegen, gültig ist.
Im Fall von Sektoren, die in einem Zentralkanal liegen, gilt:
(5.35)
.1 .25+3. 75 r1 /r 0 eq
_____~~..._i~~_~_j ,
G(h;R) + 2.5 In(r'oe~-r1)
R
St =
wob~i r o der Radius der Nullschubspannungslinie ist, die ineq ..
Zentralkanälen mit der q=O-Liniezusammenfällt.
Definitionsgemäß kann die Nusseltzahl wie folgt berechnet werden:








Die dimensionslose Temperatur des Leitrohres wird aufgrund der
Temperatur des Leitrohres bestimmt, die auf direktem Weg erhält-
lich ist, wenn man Gleichung (5.32) mit der Definition (5.33)
für r=r2EQ schreibt:
, TWL = TWS - + G(h~) ] (5.39)
Bei turbulenter Strömung werden die Wärmeübergangskoeffizienten
in den axialen Abschnitten, in denen die Stäbe glatt sind, mit
Hilfe der von Pethukov und Roizen 118/ vorgeschlagenen Gleichungen
direkt als Nusseltzahlen und dimensionslose Temperaturen berech-
net. Diese Gleichungen sind in einern großen Bereich von Reynolds-
und Prandtlzahlen gültig.
Da die mitHilfe der Pethukov' und Roizen Gleichungen errechneten
Nu-Zahlen für konstante Stoffwerte gelten /19/, werden sie mit
Hilfe des Faktors
-0.2
korrigiert, der die Veränderung der Stoffwerte zumindest in dem
von Dalle Donne und Meerwald /7/ untersuchten Bereich berück-
sichtigt.
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Die Nusseltzahlen und die dimensionslosen Temperaturen für das
Leitrohr werden ebenfalls mit den von Petukhov und Roizen vor-
geschlagenen Beziehungen berechnet /18/.
Im Fall laminarer strömung sind theoretische Lösungen für Zentral-
kanäle im Bündel /7/ und für Ringspalte /21/ ver~ügbar. Die
ersten werden direkt zur Berechnung der Zentralsektoren verwen-
det, während für Wand- und Ecksektoren auf das Konzept des äqui-
valenten Ringspaltes zurückgegriffen wird. Die unvollständige
Analogie zwischen Ringspalten und Wandkanälen wird mit einem
Korrekturfaktor /1,22/ berücksichtigt.
Wie bereits erwähnt, wird die Berechnung des Wärmeübergangs beim
Leitrohr und bei den gegenüberliegenden Stabsektoren mit dem
sogenannten "Superpositionsprinzip" durchgeführt. Das erfolgt
in allen Fällen, bei denen das Leitrohr beheizt wird. Eine Be-
heizung kann bei den analysierten Fällen durch y-Heizung, Wärme-
verluste oder durch Wärmestrahlung verursacht werden.
Das Verfahren besteht aus der Lösung der beiden einfacheren Wärme-
übergangsprobleme für jeweils nur eine beheizte Wand. Dann werden
die Nusseltzahlen und die dimensionslosen Temperaturen so kombi-
niert, daß die tatsächlichen Nusseltzahlen bestimmt werden.
Das Prinzip wurde von Pethukov und Roizen /18,23/ für Ringspalte
mi t glatten Wänden bei sich entwickelnder und bei ausgebildeter Strö-
mung als gültig nachgewiesen, wenn konstante Gaseigenschaften an-
genommen werden können. Bei gleicher Annahme kann dieses Prinzip
auch im Falle des aufgerauhten Innenrohres angewandt werden, da
die Art der Oberfläche die Ergebnisse von Pethukov und Roizen
nicht beeinflußt.
Wenn Nu L' NUS ' EJ L und EJ S die Nusseltzahlen und die dimenslons-
losen Temperaturen sind, die die zwei einfacheren Wärmeübergangs-
probleme bestimmen (d.h. die Werte die im Abschnitt 5.4 ab-
geleitet worden sind), können die tatsächlichen Nusseltzahlen
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für den Fall, in dem beide Wände beheizt sind, w.ie folgt bestimmt






Daraus können die Temperaturen von Leitrohr und Stäben "für den
Fall der Beheizung beider Wände wie folgt berechnet werden:
(5.42)
(5.43)
Die direkte Anwendung der Gleichungen (5.40) und (5.41) wird aber
sehr problematisch, wenn sie wie in unserem Fall innerhalb eines
automatischen Rechenverfahrens benutzt werden soll. Wenn man
Abb.5.5 betrachtet, in der NU~ als Funktion des Verhältnisses
qL/qS aufgetragen ist, sieht man, daß die korrigierte Nusselt-
zahl NU~ unendliche und negative Werte annehmen kann. Die physika-
lische Bedeutung davon ist deutlich: unendliche Nusseltzahl be-
deutet, daß das Verhältnis der Beheizung so ist, daß die Wandtem-
peratur gleich der Gastemperatur wird. Eine negative Nusseltzahl
ergibt sich für den Fall, in dem die beheizte Stabwand, bei stär-
kerer Beheizung des Leitrohres, eine Temperatur besitzt, die
kleiner als die Mischungstemperatur ("Bulk Temperatur") TB des
Kühlmittels ist· Weil die Mischungstemperatur einer mittleren
















Abb. 5.5: Nusseltzahlverlauf bei gleichzeitiger Heizung
der zwei Wände eines Ringspaltes.
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der Nähe der Stabes niedriger als die Wandtemperatur und des-
wegen findet ein Wärmeübergang von der Wand zum Gas statt.
Diese Situation wird deutlich, wenn man Abbildung 5.6 betrachtet,
wo der Verlauf der Temperatur qualitativ dargestellt ist
s L '




Abb. 5.6: Temperaturverlauf in einem Ringspalt bei gleichzeitiger
Heizung de~ zwei Wände
Wenn
dann wird TWS < TB und bei Definition der Nusseltzahl:
Die Überwindung solcher nur formeller Schwierigkeiten konnte
direkt durch eine rein mathematische Umwandlung des Superposi-
tionsprinzips erzielt werden: wenn man in Gleichung (5.42) die
Definition von NU~ (5.43) einsetzt l erhält man:
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(5.44)
Während diese Beziehung eine direkte Bestimmung der Wandtempera-
tur zuläßt, können die damit gelieferten Ergebnisse nicht als
Randbedingungen für die Bilanzgleichungen verwendet werden, weil
dazu Wärmeübergangskoeffizienten notwendig sind. Deswegen wurde
ein Verfahren entwickelt, bei dem zwei Referenzmischungstempera-
turen verwendet werden.
Dieses Verfahren besteht aus einer vorläufigen Berechnung der
Wandtemperaturen mit Gleichung (5.44). Danach werden zwei Referenz-
temperaturen des Fluids definiert als:
(5.45A)
(5.45B)
die in den Randbedingungen für die Bilanzgleichungen an Stelle
der Mischungstemperatur mit den nicht modifizierten Nusselt-
zahlen verwendet werden.
Das entspricht der Tatsache, daß durch das Superpositionsprinzip
die Mischungstemperatur an Stelle der Nusseltzahl modifiziert
wird. Die so definierten Referenztemperaturen haben kein physi-
kalisches Verhältnis mit der Mischungstemperatur, und werden
deswegen nur als Randbedingungen für die Bilanzgleichungen ver-







und für das Leitrohr, GI. (5.27) t
= ct. (T BL' - T.) + qR'111 1r=RSi
(5.47)
wobei die Referenztemperaturen an Stelle der Mischungstemperatur
verwendet werden. Es ist zu bemerken, daß die Ungenauigkeit, die
durch die wiederholte Berechnung der Wandtemperaturen entsteht,
aufgrund des Iterationsverfahren beliebig reduziert wird.
In dem Bereich des sich entwickelnden Temperaturprofils werden
die Wärmeübergangszahlenaufgrund einer Korrektur der Nusselt-
zahl für vollausgebildete Strömung berücksichtigt.
Im Falle turbulenter Strömung wird diese Korrektur mit den in
Ref. /18/ vorgeschlagenen Beziehungen nur im Fall von glatten
Oberflächen durchgeführt, weil dem Autor keine Beziehung bekannt
ist, die den Effekt im Fall von rauhen Oberflächen berücksichtigt.
Dieser Effekt, der den Wärmeübergang verbessert, bleibt unberück-
sichtigt. Das ist in vielen der durchgeführten Rechnungen beim
Vergleich mit Meßergebnissen deutlich erkennbar /24/.
Bei laminarer Strömung, für die der Bereich des sich entwickelnden
Temperaturprofils deutlich länger als bei turbulenter Strömung
ist, wird der Effekt durch tabellierte theoretische Lösungen
berücksichtigt, die in einer Arbeit von McCuen und Reynolds




Durch Abstandshaltergitter findet aufgrund der Turbulenzsteige-
rung und der Störung des Temperaturprofils bei Gaskühlung eine
Verbesserung des Wärmeübergangs statt. Dieser Effekt wird mit
Hilfe eines Verfahrens berücksichtigt, das sich aus der experimen-
tellen Arbeit von Hassan /26/ ergibt. In dieser Arbeit wurden
glatte und rauhe Oberflächen in einem Reynoldszahlbereich unter-
sucht, der sich von laminar (Re=600) durch den übergangsbereich
bis zu hoch turbulent erstreckt.
Der untersuchte Bereich von Querschnittsversperrungen (O.25~€~O.35)
ist fü~ Gitterabstandshalter in Stabbündeln von gasgekühlten
Reaktoren typisch und entspricht, mit wenigen Ausnahmen, den Ver-
sperrungswerten der Stabbündel, die in dieser Arbeit analysiert
worden sind.
Bei der Berechnung der Fälle, in denen die Versperrungswerte außer-
halb des untersuchten Bereiches liegen, wurde die Extrapolation
des Verfahrens als gültig angenommen, weil Hassan seine Beziehung
auch außerhalb des Definitionsbereiches mit guten Ergebnissen
nachgeprüft hat /26/.
Um dieses Verfahren anwenden zu können, definieren wir
- das Nusseltzahlverhältnis YSp
(5.48)
wobei Nu die ungestörte Nusseltzahl ist,
- den dimensionslosen axialen Abstand'von der Vorderkante des
*Abstandshalters x
x* = xD ' (5.49)
wobei D dem hydraulische Durchmesser des Kanals entspricht und
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für glatte Oberflächen, Re<3000




wobei LA die Länge des Abstandshalters ist.
Der durch YSp ausgedrückte Abstandshaltereffekt auf den Wärmeüber-
gang beginnt einen hydraulischen Durchmesser vor dem Abstands-
halter, €rreicht ein Maximum bei x~=Z und klingt nach dem Abstands-
halter exponentiell ab.
Mit den festgelegten Punkten
bei x· = -1
bei x~ = Z





= 1 + .Z+1
im Bereich
-1 < x~ < Z
(x~ + 1) (5.53)





YSPMAX R = rauh
G = glatt
1 + 0,174 2 ReO. 5 R,GE:
1 +
2 (3,3 + 72700 Re- 1 ,2) R,E:
1 + 2#4 (6,38 + 4550 Re-0,8) G,E:





YSPMAX = min [(5.54), (5.55)] für rauhe und
YSPMAX = min [(5.54), (5.56) ] für glatte Oberfläche
Im Bereich stromabwärts vom Abstandshalter, wird das' Nusseltzahl-
verhältnis mit der Definition der Graetz-Zahl
x 1
Gz = --D Re·Pr
wie folgt ausgedrückt:





-3 2 Re 600<Re<3000-1,855·10 € R,G,
-30,34 2 Re-0 ,253 G, Re>3000€
2 4 Re- 1 ,2) R, Re>3000-€ (1+4,9·10
Tab. 5.2: Bestimmung des Parameters m.
mit der Bedingung:




K = 4,42 - 1 ,05 C - 2,25€ G,R , Re<3000
K = 0,426 + 0,113C - 2,25€
mit G, Re>3000
K > 0,895 - 2,25€-
K = minimum zwischen
K = -0,344 + 0,35 C - 2,25€
K = -0,1298 C2 + 1 ,2466 C + R, Re>3000
-1,8478 - 2,25€
mit
K > 0,885 - 2,25€-
Tab. 5.3: Bestimmung des Parameters K
(5.61)
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Zum Schluß dieses Abschnittes muß bemerkt werden, daß das vorge-
schlagene Verfahren durch Auswertung von Messungen abgeleitet
worden- ist, die mit einem 3-Stab-Bündel durchgeführt worden sind.
Die für die Bestimmung der Nusselt-Zahlen notwendigen Wandtempera-
turen sind an einer Umfangsposition gemessen worden, die der maxi-
malen Stabtemperatur am Umfang entspricht; gleichzeitig werden die
in den Gleichungen (5.49) bis (5.61) verwendeten Größen (D ,Re,
Pr und s) auf das ganze Bündel bezogen /26/. Es stellt sich bei
der Anwendung dieses Verfahrens in größeren Stabbündeln die Frage,
ob die mittleren D ,Re,Pr und s-Werte zu verwenden sind, oder ob
es besser wäre, lokale Größen zu benutzen. Um diese Frage beant-
worten zu können, wurden Rechnungen mit den verschiedenen Ansätzen
durchgeführt. Der Vergleich der Ergebnisse solcher Rechnungen
mit Meßwerten in Stabbündeln zeigt, daß sich für hochturbulente
und für laminare Strömung keine bedeutsamen Unterschiede zwischen
den Ergebnissen beider Ansätze ergibt. Im Strömungsbereich
Reynolds~ 5000 (übergang glatt-rauh)/ für den sich der stärkste
Effekt ergibt /26/, zeigen die Ergebnisse beider Methoden starke
Unterschiede. Wie in Kapitel 6 diskutiert wird, sind die Rechnungen
in diesem Reynoldszahlbereich relativ problematisch: die Reibungs-
beiwerte sind nämlich hier relativ unsicher und das Nusseltzahl-
verhältnis (oft größer als 2) ist von Änderungen des Massen-
durchsatzes (d.h. von der Reynoldszahl) sehr stark abhängig. Aus
diesem Grund sind die Rechnungen in diesem Bereich relativ un-
sicher und deren Vergleich mit den experimentellen Ergebnissen
liefert keine endgültige Antwort auf diese Frage.
Die berechneten Wandtemperaturen der aufgerauhten Stäbe werden
durch eine Korrektur verbessert, die die lokale Wärmeleitfähig-
keit des Hüllrohrmetalls und des Kühlmittels berücksichtigt,
wenn Hüllrohrwerkstoff und Kühlmittel nicht dieselben sind, die
für die Bestimmung der Funktion G(h~) benutzt wurden. Dieser
Wärmeleitfähigkeitseffekt, oft "fin efficiency effect" (Rippen-
wirkungsgradeffekt) genannt, ergibt sich aus der Tatsache, daß
der lokale Wärmeübergangskoeffizient zwischen einer aufgerauhten
Staboberfläche und dem Kühlmittel im Bereich zwischen zwei Rippen
-79-
und auf den Rippen selbst nicht konstant ist und daß die Wärme-
leitfähigkeit des Gases verglichen mit der Wärmeleitfähigkeit
des Hüllrohrmetalls nicht vernachlässigbar ist /27,28,29/. Der
Rippenwirkungsgradeffekt hängt ab von den die Rauhigkeit bestimmen-
den Geometrieparametern, sowie von der dimensionslosen Kennzahl
aRhR/kc , als Biot-Zahl bekannt, von der Hüllrohrwandstärke, dem
Verlauf des Wärmeübergangskoeffizienten und der Art der Wärme-
erzeugung. Dieser Effekt kann ausgedrückt werden als E oder K .
00 00





wobei TWMAX die maximale örtliche Staboberflächentemperatur und
TWAVE die tatsächliche mittlere Oberflächentemperatur zwischen
zwei Rippen ist.
Das Verfahren, das für die Bestimmung von E und K in den durch-
00 00
geführten Rechnungen verwendet worden ist, wird später darge-
stellt (Kapitel 6) .
5.9 ~~~E~~iEE_~~~_~~~~~~~!~~~!gB~g_g~~_~2~!~!2~~g~~_~~~~~Q~1~~~ni~
!~~§~~~1g_g~~_g2~~~~~g
In den Fällen, in denen ein Vergleich zwischen berechneten und
gemessenen Stabtemperaturen durchgeführt werden soll und die
Thermoelemente nicht die Oberflächentemperaturen messen, sondern
sich innerhalb der Rohrwand befinden, muß zur Bestimmung der
Temperatur an der Thermoelementposition die berechnete Oberflächen-
temperatur korrigiert werden. Bei elektrisch beheizten Rohren, wie
zum Beispiel bei den im INR durchgeführten Experimenten, wird die






C(t)dt = qr (r2~r~r2-r~
1
2 rrt)+ r. In
1
wobei r t der Radius ist, auf dem die Thermoelemente liegen.
Wie schon erwähnt, erlaubt dieses Verfahren eine einfache Be-
trachtung der Wärmeleitung innerhalb der Stäbe und liefert genugend
genaue Ergebnisse.
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Die von dem entwickelten Modell. gelieferten Ergebnisse wurden mit
Meßergebnissen verglichen, die aus Versuchen mit verschiedenen
Stabbündeln gewonnen wurden. Die Stabbündel, mit denen die meisten
Messungen gewonnen worden sind, wurden im Hochdruckheliumkreislauf
. des Wärmeübergangslabors des INR getestet /31 ,32,33,34.56,57/~
Versuchsdaten wurden ebenfalls verwendet von einem im Eidg.
Institut für Reaktorforschung in Würenlingen durchgeführten Bündel-
experiment /16,35/, um das Modell mit der besonderen Struktur
dieses Bündels zu testen.
Ziel di~ses Kapitels ist, die Gültigkeit des entwickelten Modells
anhand der experimentellen Ergebnisse zu überprüfen und die Re-
levanz der neu eingeführten Effekte festzustellen.
In den im INR durchgeführten Experimenten wurden als Kühlmittel
zwei Gase (Helium und Stickstoff) verwendet. Die Heliumstoffwerte
werden nach Pfriem /36/ wie folgt bestimmt (T in Kelvin und p
in N m- 2 )
Viskosität:
. -6. (. T· ) 0,66
~ = 18,84 x 10 273,16
Wärmeleitfähigkeit:
_ 2 (. . . T· ). 0,66
KG = 14,693 x 10 273,16
Spezifische Wärme bei konstantem Druck:
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Die Dichte wird mit folgender Gleichung bestimmt:
(
'2 '7'3 ' '1 6) 2, 2x P _Mt._
T
-3(kg m )
die von H. Peterson /37/ vorgeschlagen wurde.
Die Stoffwerte für stickstoff werden wie folgt berechnet /40/:
Viskosität:
-6 "TO,S, ~ [ 4
x 10 + , '107 1 + 8 x 10 (p x
1 +-T '
-5 ' '27316J10 -1)· T
. -1 -1
(kg m S )
Wärmeleitfähigkeit:
= 2 ,314 )(10-3 , Ta' 5
K • = '188 -1 2 '/T
1 + "'"T x10 [




= [0,2579-7,425x10-5T+1 ,604X10-7T2_6,483X10-11T3] )(
Dichte:
-5
p = 1 ,2499 px10 '273 '16- 'T [1-4.10-4p.1O-5(1-0 .05/~~n60.6)J
(kg m-3)
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Für Kohlendioxid werden die vom EIR vorgeschlagenen Btoffwerte
wie folgt berechnet /35/:
Viskosität:
[
. 3 . 5 (273·
T
"16,)311 + 4,78 x 10- (px 10- -1) . J
Wärmeleitfähigkeit:
wobei:
-5a = px10 -1
a = (px10-5-1) 1 ,25
bo = 3,4943x10
2
J5b 1 = 1,6768x107b 2 = 2,7331x10
2
J
bo = 4,0476x105b 1 = 1,5904x107b 2 = 1,9206x10
[1
-3 '('273 '16') 2,36 ]+ 2,14x10 a T
-5für px10 -1 < 0
-5für px10 -1 > 0
für T < 998,16
für T > 998,16




für p x 10-5-1 ~ 0
für p~10-5_1' > 0
Dichte:
6.3 12-Stabbündel
-5p)(10 (273~~) 5 ]
6.3.1 Die Teststrecke der Kalibrierelemente (KE)
Der ursprüngliche Zweck der Wärmeübergangsuntersuchungen mit den
12-Stabbündeln war, wichtige Informationen für die thermohydrauli-
sche Auslegung des 12-Stabbündel-Brennelements zu erhalten, das
im Belgischen Reaktor BR2 bestrahlt werden sollte /3~,38/.
Die Originalteststrecke des. Stabbündels(KE1) bestand aus 12 in
einem Leitrohr mit speziellem Profil dreieckförmig angeordneten
Rohren. Nach den Versuchsergebnissen des ersten untersuchten
Stabbündels wurden zwei weitere Testserien mit leicht veränderten
Teststrecken (KE2 und KE3) durchgeführt. Die Ergebnisse einiger
Messungen und ein Vergleich mit durchgeführten Rechnungen wurden
in verschiedenen Arbeiten veröffentlicht /33,34,39/.
Unglücklicherweise wurde die Teststrecke KE3 durch einen Kurz-
schluß beschädigt. Sie wurde aber repariert und alle Stäbe wurden
mit neuen, besser angeordneten Thermoelementen bestückt. Die in
dieser Arbeit vorgestellten Versuchsdaten wurden mit dieser Test-
strecke gewonnen /57/.
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In Abb. 6.1 wird der Querschnitt der Teststrecke dargestellt.
Die Rohre bestehen aus einem wärmebeständigen Stahl (Werkstoff
Nr. 1.4981) mit einem Außendurchmesser von 8 mm und mit einem
Innendurchmesser von 6,722 mm. Die elektrische Heizung wird direkt
in der Rohrwand erzeugt. Die Rauhigkeitsgeometrie wurde in die
Außenoberfläche der Rohre ein~eschnitten und hat die Form eines
Trapezes, wie in Abbildung 6.4 gezeigt. Damit ergab sich der
volumetrische Durchmesser der aufgerauhten Rohre zu 7,86 mm.
Die Rohre sind mit einem Stabmittelpunktsabstand von p=11,1 mm
angeordnet, was zu einem Abstandsverhältnis p/DR=1,41 führt. Der
Abstand zwischen dem Mittelpunkt eines Rohres nahe der Leitrohr-
wand und der Wand selbst beträgt 6,03 mm. Die Höhe des "Blockade-
Dreiecks" in der Leitrohrwand (Abb. 6.3) ist ZWC = 1,537 mm,
während der Basiswinkel 300 beträgt. Das Leitrohr aus Stahl ist
an der äußeren Oberfläche thermisch isoliert, um Wärmeverluste
an die Umgebung zu reduzieren.
Der aufgerauhte beheizte Teil der Rohre hat eine Länge von 437 mm.
Dem rauhen Teil geht eine kurze unbeheizte glatt~ Länge (L S=281 mm)
aus Kupferrohr (8.0 mm AUßendurchmesser) voraus, wobei 5 mm auf
beiden Seiten des rauhen Teils unbeheizt bleiben. Dem rauhen Teil
folgt eine glatte unbeheizte Länge von 167 mm. Die Rohre werden'
in 5 Ebenen über ihre gesamte Länge durch Abstandshaltergitter
gestützt. ~adurch w~rd ein übermäßiges Verbiegen der Rohre während
des Einsatzes verhindert. Abb. 6.3 zeigt ein Detail des durch
Funkerosion hergestellten Abstandshaltergitters. Kleine durch die
Gitterstruktur geführte keramische Streifen werden zur elektrischen
Isolierung der Rohre verwendet. Abb. 6.2 .zeigt schematisch die
Teststrecke in axialer Richtung. Mit der KE4 Teststrecke.wurden
62 isotherme und 185 nicht-isotherme Versuche mit gleichmäßiger
Leistungsverteilung durchgeführt. AUßerdem wurden 38 nicht-iso-
therme Versuche durchgeführt, in denen nur 6 Stäbe beheizt waren
(Power Tilt). Die Bedeutung der ,.Versuche_mit nur 6 beheizten Stäben
liegt darin, da:l!!. damit die Wirkung verschiedener Effekte (turbulente
Vermischung, Wärmeleitung und insbesondere Wärmestrahlung) ver-
stärkt wird, was eine strengere Überprüfung der Modelle des
Rechenprogramms erlaubt. Der Reynoldszahlbereich lag zwischen
Re = 450 und Re
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5
= 1,13 x 10 .
Die Untersuchungen wurden mit Helium und stickstoff als Kühl-
mittel durchgeführt. Di~ Druckverluste längs der Teststrecke
wurden mit Druckanbohrungen am Leitrohr gemessen; die axiale
Lage der Druckanbohrungen ist in Abb. 6.2 gezeigt. Die Wandtem-
peraturender Stäbe und des Leitrohres wurden mit Ni-NiCr Thermo-
elementen gemessen, deren Lage in Abb. 6.1 gezeigt ist.
6.3.2 Berechnung der Druckverluste und Vergleich mit den experi-..........................................................
mentellen Ergebnissen
Für die Berechnung der Reibungsdruckverluste im aufgerauhten Teil
des Bündels bei turbulenter Strömung (vergl.3.3.1) wurde der
+Parameter R(h ) in GI. 3.15 nach der von Dalle Donne vorgeschlagenen
00
Methode /5/ wie folgt berechnet:
(6 • 1 )
Der Parameter R
01
ergibt sich aus den von Dalle Donne und Meyer
durchgeführten Einzelstabversuchen /42/ zu:
= 4,5 + (6. 2)
Der Widerstandsbeiwert KSp für die Berechnung der durch Abstands-
halter verursachten Druckverluste wird, wie schon in Abschnitt
3.2.2 erwähnt, wie folgt definiert:
(6.3)
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wobei E: die Querschnittsversperrung und'C ein empirischer. v
Koeffizient ist, der von der BündelgeOmetrie und von der Art
der Oberflächem (glatt/rauh) abhängt. Die Abhängigkeit von der
Art der Oberf läche g il t nur für turbulente Strömung I weil sich
die rauhe Oberfläche bei Laminarströmung und zum Teil im Über-
gangsbereich hydraulisch glatt verhält.
Für das KE4 Bündel wird der Cv Parameter aufgrund experimenteller





= 6,82 + 6076,62 . Re-0 ,8135
und für rauhe Oberflächen:
(6.4)
(6 .5)
wobei K' ein von der Art des Querschnittes abhängiger Koeffizient




= 108 Re-0 . 25




E.ckkanal. 0, . .57.5
G.es.amt.er. Strömungs.quers,chni.t.t, 0,.2.47
Tab. 6.1: Werte des Koeffizienten K' in Gleichung 6.5.
( 6 • 6)
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Glatt CVG CVG CVN
Rauh CVR
MAX [CVG ' CVNC
VR
(5500)]
Tab. 6.2: Anwendung der Cv-Funktionen.
Der Verlauf des modifizierten Widerstandskoeffizienten Cv'und des
Widerstandskoeffizienten KSp ist so, daß er mit sinkender Reynolds-
zahl zunimmt. Aufgrund dep Ergebnisse aus den Bündelexperimenten
/24/, wurde eine obere Grenze für den Widerstandsbeiwert angenommen,
und zwar:
(6 .7)
Der zur Ausbildung des Geschwindigkeitsprofils am Eintritt des
c





ein Koeffizient ist, der von der Bündelgeometrie und von
der Reynoldszahl abhängt. Der Koeffizient KE wurde für das KE4
Bündel aufgrund von Messungen bestimmt, die mit dem Bündel durch-
geführt wurden. Die Auswertung dieser Ergebnisse /24/ liefert die
folgende Beziehung:
20ÖO
= 1,2 + Re (6 • 9)
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Mit dem Rechenmodell wurden zuerst isotherme Versuche mit Helium
nachgerechnet. Ein Verg.leich zwischen den Ergebnissen und den
experimentellen Daten ist in den Abbildungen 6.5 bis 6.8 darge-
stellt. Dabei ist der Druckverlust über der axialen Länge des
Bündles aufgetragen. Die durchgezogene Linie entspricht den be-
rechneten Ergebnissen; die Punkte stellen die Meßergebnisse dar.
Die Stufen im Kurvenverlaufentsprechen dem durch Abstandshalter
verursachten Druckverlust. In den Abb. 6.5 und 6.6 ist der Über-
gang zwischen glattem und rauhem Teil (x = 281 mm) deutlich zu
erkennen; dort wird der Reibungsdruckverlustverlauf steiler.
Bei x=725 mm werden die Stäbe wieder glatt und der Verlauf wird
wieder flacher. Ein entsprechender Effekt ist in Abb. 6.7 und
6.8 nicht zu sehen, weil die rauhe Oberfläche sich bei niedrigen
Reynoldszahlen (Re<4000) hydraulisch glatt verhflt.
Die Rechnungen wurden für einen weiten Reynoldszahlbereich
(1800 ~ Re ~ 4,6 x104 ) durchgeführt. Die Übereinstimmung der be-
rechneten Werte mit den Meßergebnissen ist immer sehr gut für
Re>3600. Für niedrigere Reynoldszahlen wird die Überstimmung
etwas schlechter (vergi. Abb. 6.8) ~ Das ist teilweise auf die
Tatsache zurückzuführen, daß die Druckverluste in diesem Bereich
sehr klein sind, d.h. die experimentelle Ungenauigkeit ist grö~
ßer als bei höheren Reynoldszahlen. Der letzte Meßpunkt in Abb. 6.8
zeigt, daß am Austritt des Bündels ein starker Druckgewinn auf-
tritt; dieser Effekt wird von der gegenwärtigen Version des
Modells nicht berücksichtigt, weil zusammen mit dem Gewinn auch
örtliche Druckverluste am Austritt zu berücksichtigen wären
und der Vergleich zwischen Berechnungen und Messungen keine
konkrete Aussage liefert. Darüberhinaus ist die Messung des
Gesamtdruckverlustes über die Teststrecke (letzter Meßpunkt)
wegen des verwendeten Meßgerätes sehr unsicher.
Die Eintrittsdruckverluste und die Abstandshalterdruckverluste
(vergi. den vierten Abstandshalter) werden sehr gut bestimmt.
Ähnliche Betrachtungen sind für nicht-isotherme Fälle gültig,
die in .Abb. 6.9 bis 6.14 dargestell t sind. In Abb. 6.9 wird ein
Fall gezeigt, in dem alle Stäbe bei turbulenter Strömung beheizt
worden sind; die Reynoldszahl am Eintritt des Bündels ist 4, 4x10 4
und das Verhältnis Wandtemperatur zu Gastemperatur ist 1 ,43.
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In Abb. 6.10 ist ein Fall bei turbulenter Strömung dargestellt,
in dem nur 6 Stäbe beheizt worden sind. Abb. 6.11 und 6.12
zeigen die Ergebnisse von Experimenten, die bei laminarer Strömung
durchgeführt worden sind, und zwar je einen Fall mit gleich-
mäßiger Beheizung (6.11) und mit nur 6 beheizten Stäben.
In diesen bei niedrigen Reynoldszahlen (Re~1000) durchgeführten
Fällen ist der Druckgewinn am Ende des Bündels deutlich zu er-
kennen.
Abb. 6.13 zeigt einen Fall bei ~ 4000 Re, in dem alle Stäbe be-
heizt sind, während Abb. 6.14 einen Versuch bei turbulenter
Strömung und gleichmäßiger Beheizung mit Stickstoff als Kühl-
mittel zeigt.
In den berechneten Fällen sind die Reibungs-, die Eintritts-
und die Abstandshalterdruckverluste in guter Übereinstimmung
mit den Messungen. Das gilt auch für kleine Reynoldszahlen und
ungleichmäßige Beheizung der Stäbe (Abb. 6.12), was den schwierig-
sten Rechenbedingungen entspricht.
6.3.3 Berechnung der Wandtemperaturen und Vergleich mit den.....................................................
experimentellen Ergebnissen............................
Der in der Berechnung der Wärmeübergangszahlen bei rauhen Ober-




Der Parameter G01 wurde aus Einzelstabversuchen von Dalle Donne
und Meyer gewonnen /41/ und kann wie folgt ausgedrückt werden:




Die Analyse der Wärmeleitung in den Stäben wurde auf das Hüll-
rohr begrenzt, weil die Heizung direkt im Hüllrohr erzeugt wird.
Die Wärmeleitfähigkeit KH des Hüllrohrmaterials wird berechnet
zu:
K = 7,805 + 1,5823 x 10-2 T
H (6.12)
Gleichung (6.12) ergab sich durch eine Näherung der Tabellenwerte
von /48/.
Der Rippenwirkungsgradeffekt wurde aufgrund der Funktion
K =K (Bi) berücksichtigt. Als Funktion K wurde folgende
00 00 00
Beziehung verwendet
K = 1 - 1,2 Bi ,
00
(6.13)
die von Hudina und Yanar für eine Rauhigkeitsgeometrie vorgeschla-
gen worden ist /29/, die der verwendeten ähnlich ist.
Im Strahlungsmodell wurden konstante Werte für das Emissionsver-
mögen verwendet. Weil die Brennstäbe mit hohen Wandtemperaturen
(TW bis 700
oC) beheizt worden sind, wurde dafür ein Emissions-
vermögen von 8=0.6 verwendet. Für die Leitrohröberfläche, die
immer auf niedrigerem Temperaturniveau liegt, wurde ein Emissions-
vermögen von 8=0.3 benutzt. Um den Effekt der .Strahlung zuana-
lysieren, wurden auch Rechnungen mit verschiedenen Werten des
Emissionsvermögens durchgeführt.
In Abb. 6.15 bis 6.18 wird der axiale Verlauf der Wandtemperaturen
für einen Zentralstab (6.15), für den einem Wandkanal benachbarten
Teil eines Wandstabes (6.16), für den Stabteil bei einem Eckkanal
und für das Leitrohr gezeigt. Die ~arstellung des Temperaturver-
laufs ist auf den beheizten Teil des Bündels begrenzt.
Die Linie entspricht den Ergebnissen der Rechnung, die Punkte
deh Meßergebnissen. In diesem Fall wurden die gleichmäßig be-
heizten Stäbe mit Helium bei turbulenter Strömung gekühlt.
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Die am Bündelanfang berechneten Temperaturen sind höher als die
gemessenen, obwohl in diesem Bündel ein Effekt des bei x=269.8 mm
liegenden Abstandshalters zu erkennen ist. Das ist hauptsächlich
darauf zurückzuführen, daß der Einlaufeffekt für rauhe Oberflächen
nicht berücksichtigt werden kann (vergI. 5.6).
Bei x=469.8 mm und x=703.8 mm ist die durch Abstandshalter verur-
sachte Verbesserung des Wärmeübergangs deutlich zu erkennen. Die
Temperaturabnahme beim Abstandshalter beträgt 40+50 K sowohl in
den Rechnungen als auch bei den Messungen. Der Effekt setzt sich
nach dem Abstandshalter abgeschwächt fort.
Um eine bessere Ubereinstimmung zwischen Rechnung und Experiment
im rauhen Teil zu erhalten, wurden d'ie Stantonzahlen für die Zentral-
kanäle in diesem Fall um 10% vergrößert gegenüber dem nach Ab-
schnitt 5.4 beschriebenen Verfahren. Das wurde aufgrund der jüng-
sten Erkenntnise über die Transformationsverfahren für Einzelstab-
untersuchungen nötig, die das Integrationsverfahren des logarith-
mischen Temperaturprofils im Fall von Zentralkanälen betreffen /49/.
Die Temperatur des Leitrohres (Abb. 6.18) wird am Anfang des
Bündels gleich der Eintrittstemperatur des Gases angenommen, bis
die berechnete Temperatur des Leitrohres größer als die Eintritts-
temperatur des Gases ist. Das ist darauf zurückzuführen, daß der
Einlaufeffekt auf die Wärmeübergangszahlen des Leitrohres nicht
berücksichtigt werden kann.
In den Abbildungen 6.19 bis 6.22 werden die axialen Temperaturver-
läufe für einen Fall gezeigt, in dem nur sechs Stäbe beheizt
worden sind. Die· Strömung ist turbulent (Re=4.67x10 4 ) und das
Bündel wird mit Helium gekühlt.
In Abb. 6.19 wird der Temperaturverlauf für einen beheizten Stab
dargestellt. Die schon diskutierten Effekte sind auch in diesem
Fall erkennbar, außerdem wird hier der Abstandshaltereffekt etwas
unterschätzt.
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Der Stab, dessen Temperaturverlauf in Abb. 6.20 dargestellt
wird, ist nicht direkt beheizt, aber liegt in der Nähe der be-
heizten Stäbe, d.h. er wird vom Gas und durch Strahlung beheizt.
Das vierte und das fünfte Thermoelement in axialer Richtung ist
höchstwahrscheinlich beschädigt. Die Temperaturzunahme wird re-
lativ gut von der Rechnung wiedergegeben.
Die Temperatur eines unbeheizten, weit von den beheizten ent-
fernt liegenden Stabes bleibt bei der Messung sowie bei der
Rechnung auf der Eintrittstemperatur des Gases (Abb. 6.21).
Der Temperaturverlauf des Leitrohres wird in Abb. 6.22 gezeigt.
Der letzte gemessene Punkt (rechts) entspricht der Gastemperatur
am Austritt des Bündels. Die gute Übereinstimmung zwischen Rech-
nungen und Messungen ist zum großen Teil auf die Berücksichtigung
der Wärmeleitung im Leitrohr zurückzuführen. In Abb. 6.23 wird
der Temperaturverlauf des Leitrohres in Umfangsrichtung darge-
stellt, wie er mit verschiedenen Rechenbedingungen bestimmt wor-
den ist. Die Punkte stellen die gemessenen Temperaturen dar. Wie
schon erwähnt, spielt die Strahlung in diesem Fall eine geringe
Rolle (6+8 K) dennoch werden die MeßergebniSse. damit besser ge-
troffen. Der Effekt der Wärmeleitung innerhalb des massiven Leit-
rohres ist aber sehr wichtig (15+30 K), obwohl die Strömung tur-
bulent ist.
Die Abb. 6.24 bis 6.27 zeigen einen laminaren Fall bei gleich-
mäßiger Beheizung der Stäbe. Die berechnete Temperaturverteilung
überschätzt die gemessene im zentralen Teil des Querschnittes
leicht und unterschätzt sie an der Peripherie. Das ist wahr-
scheinlich darauf zurückzuführen, daß angenommen wird, daß
die turbulente Vermischung bei laminarer Strömung keine Wirkung
hat (Annahme 4 in Abschnitt 3.2.1). In Wirklichkeit kann ein
solcher Effekt nicht ausgeschlossen werden, was sich am Abstands-
haltereffekt beim Wärmeübergang zeigt. Die Verbesserung des
Wärmeübergangs im Abstandshalterbereich ist nämlich hauptsäch-
lich auf die vorn Abstandshalter erzeugte Turbulenz zurückzuführen.
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Die Experimente von Hassan /26/ zeigen, daß eine Verbesserung
des Wärmeübergangs auch im Fall laminarer strömung vorliegt,
was auch in den Abb; 6.24 bis 6.26 zu erkennen ist. Deswegen
ist anzunehmen, daß auch im Fall laminarer Strömung eine
Wirkung durch turbulente Vermischung vorhanden ist. Dieser
Effekt wurde vom Autor unter Mitwirkung von Dr. Martelli kurz
untersucht, und erste Ergebnisse zeigen, daß die Annahme einer
Wirkung von turbulenter Vermischung im Abstandshalterbereich
auch bei laminarer Strömung eine verbesserte Übereinstimmung
mit den Messungen liefert.
Bei der Berechnung dieses Falles und im allgemeinen bei laminaren
Fällen spielt die Wärmestrahlung eine sehr wichtige Rolle. In
Abb. 6.28 werden die Ergebnisse von Rechnungen dargestellt, die
für verschiedene Werte des Emissionsvermögens durchgeführt
worden sind (8=0 bedeutet, daß .die Strahlung nicht berücksichtigt
worden ist) •
Die dargestellten Temperaturen betreffen das Leitrohr (TL)' den
gegenüberliegenden Stab (TW) und das Gas (TB).
Mit zunehmendem Emissionsvermögen nimmt die Stabtemperatur ab,
während die Leitrohrtemperatur stark zunimmt. Der Vergleich mit
den Messungen (EXP) zeigt L daß eine. genaue Bestimmung der Wand-
temperaturen nur bei Berücksichtigung des Strahlungsaustausches
zu erreichen ist. AUßerdem nimmt die Gastemperatur mit zunehmen-
dem Emissionsvermögen zu. Dieser Effekt wird infolge der Defini-
tion (3.20) des Reibungsbeiwertes verursacht: Die Referenztem-
peratur zur Bestimmung der Reynoldszahl entspricht dem Mittelwert
zwischen Stab- und Leitrohrtemperatur gewichtet mit den benetzten
Umfängen. Weil die Zunahme der Leitrohrtemperatur größer als die
Abnahme der Stabtemperatur (vergI. Abb. 6.28) und weil der be-
netzte Umfang des Leitrohres größer als der benetzte Umfang des
Stabes ist, nimmt die Referenztemperatur zu. Deswegen wird der Reibungs-
beiwert größer (Abb. 6.29) und damit der Massendurchsatz kleiner
(Abb. 6.29). Dadurch erhöht sich die Gastemperatur. Dieser Effekt
hat auch einen starken Einfluß auf die Temperatur der Zentral-
stäbe. Die Strahlung hat direkt nur einen kleinen EinflUß, weil
die Zentralstäbe zum großen Teil von anderen Staboberflächen um-
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geben sind, die etwa auf demselben Temperaturniveau liegen.
Aber die Masse, die aus dem Wandteil des Bündels wegen des
diskutierten Effekts verdrängt wird, fließt in di~ Zentral-
kanäle (Abb. 6.30). Damit sinken dort Gas- und Wandtemperaturen.
Es muß betont werden, daß dieser Effekt noch weiter verstärkt
wird. Die. Abnahme der Wandtemperatur in den Zentralkanälen
nämlich verursacht (GI. 3.20) ~ine Abnahme des Reibungsbeiwertes,
wodurch der Massendurchsatz sich erhöht, und so weiter; das ist
ein starker Rückkopplungseffekt.
Die Umverteilung des Massendurchsatzes, die durch Wandtemperatur-
änderungen bei laminarer Strömung verursacht wird, spielt eine
entscheidende Rolle auch bei der Berechnung des Falles, der in
Abb. 6.31 bis 6.34 dargestellt ist. Dieser Fall ist ein Versuch,
bei dem ,nur 6 Stäbe in laminarer Strömung beheizt worden sind.
Bei der Berechnung dieses Falles wurde bei Vernachlässigung der
Wärmeleitung im Leitrohr keine Konvergenz erreicht. Der Anstieg
der Wandtemperaturen im heißen Bereich des Bündels verursachte
eine derartige Verdrängung der Masse auf die kalte Seite des
Bündels, daß die Wandtemperaturen im heißen Teil weiter anstiegen
und deswegen das Verfahren divergierte.
Bei Berücksichtigung der Wärmeleitung im Leitrohr verursacht die
Abflachung des Leitrohrtemperaturverlaufs eine Umverteilung der
Masse, und damit wird die Konvergenz erreicht. Die Wandtemperaturen
im heißen Teil werden noch durch die Rechnungen etwas überschätzt
(Abb. 6.31), aber das ist wahrscheinlich auf den schon erwähnten
Effekt der turbulenten Vermischung zurückzuführen.
Im Gegensatz zum Fall bei turbulenter Strömung (vergl. Abb. 6.21),
nimmt die Wandtemperatur eines Stabes zu, der nicht beheizt wird
und von unbeheizten .stäben umgeben ist (Abb. 6.33). Das wird teil-
weise durch Strahlung (vielfache Reflexionen) und teilweise durch
Wärmeleitung im Fluid verursacht.
Der in Abb. 6.34 dargestellte Leitrohrtemperaturverlauf zeigt den
Effekt der axialen Wärmeleitung im Leitrohr. Die Heizung des Leit-
rohres wird zum großen Teil durch Strahlung verursacht. Im ersten
Teil des Bündels, wo die Strahlung noch eine, geringe Wirkung hat,
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unterschätzen die Rechnungen die Meßwerte, während am Ende des
Bündels (wo die Strahlung stark ist) die berechneten Temperaturen
zu hoch sind. Weil das aus Stahl bestehende Leitrohr sehr dick
ist, würde die Berücksichtigung der Wärmeleitung in axialer Rich-
tung die Steigung des Temperaturverlaufes abflachen, was zu einer
besseren Übereinstimmung mit den gemessenen Temperaturen führen müßte.
In den Abb. 6.35 bis 6.38 ist ein Versuch dargestellt für
Re ~ 4000 bei gleichmäßiger Beheizung der Stäbe. Wie schon in
Abschnitt 5.7 erwähnt, wirkt sich der Abstandshaltereffekt auf
den Wärmeübergang in diesem Reynoldszahlbereich am stärksten aus,
was durch die Abb. 6.35 bis 6.37 bewiesen wird. Bei dieser
Reynoldszahl wird eine Konvergenz der Rechnungen nur mit großer
Mühe erreicht, weil kleine Änderungen in den Reynoldszahlen der
verschiedenen Kanäle zu großen Änderungen der Nusseltzahlen im
Bereich der Abstandshalter führen und weil die Bestimmung der
Reibungsbeiwerte in diesem übergangsbereich problematisch ist.
Wenn Konvergenzprobleme auftreten, wird die Länge des axialen
Abschnittes automatisch halbiert, wodurch die Unregelmäßigkeiten
im berechneten Temperaturverlauf (Abb. 6.36) erklärt,werden.
Trotz dieser Schwierigkeiten treffen die Ergebnisse der Rech-
nungen die Meßergebnisse relativ gut, auch wenn es scheint,
daß der Abstandshaltereffekt in der Größe wie in ~er axialen
Ausdehnung des gestörten Bereiches etwas unterschätzt wird.
Das ist darauf zurückzuführen, daß die Abstandshalterbeziehung
für konservative Bedingungen abgeleitet worden ist, das heißt
nicht mittlere sondern maximale Temperaturen werden mit dieser Be-
ziehung bestimmt /26/.
Die durch Abstandhalter verursachte sehr starke Massenumvertei-
lung wird auch durch die Unregelmäßigkeit des Leitrohrtemperatur-
verlaufs ausgewiesen (Abb. 6.38).
Als Schlußfolgerung der Nachrechnungen der mit dem 12-Stabbündel
durchgeführten Experimente kann man sagen, daß das Modell_Er-
gebnisse liefert, die in einem weiten Reynoldszahlbereich und
für verschiedene Belastungsbedingungen in guter übereinstimmung
mit den Messungen sind.
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Die Analyse der Ergebnisse zeigt, daß es wichtig wäre, den Ein-
laufeffekt auch für rauhe Oberflächen zu berücksichtigen. Außer-
dem ist die Wirkung der axialen Wärmeleitung bei kleinen Reynolds-
zahlen nicht vernachlässigbar, mindestens nicht innerhalb des
Leitrohres. In den Stäben mit geringer Wanddicke ist dieser
Effekt viel kleiner.
6.4.1 Die Teststrecke...............
Die Teststrecke (Abb. 6.39,6.40) besteht aus 19 teilweise mit
einer drei-dimensionalen Rauhigkeit aufgerauhten Stäben in
hexagonaler Anordnung. Zweck des Experimentes ist, in einem Stab-
bündel die sehr guten Wärmeübergangseigenschaften, die die drei-
dimensionale Rauhigkeit bei Einzelstabuntersuchungen gezeigt hat
/45,50,46/, zu überprüfen.
Eine genaue Beschreibung des 19-5tabbündels und die Ergebnisse
der Versuche sind in /56/ enthalten. Die Stäbe haben einen
AUJ3endurchmesser von 8,0 mm ..Die axiale Aufteilung besteht aus
einem ersten unbeheizten Teil aus Kupfer (285 mm) , aus einem
kurzen glatten beheizten Teil 95 mm), aus dem beheizten auf-
gerauhten Teil (695 mm) und aus einem letzten unbeheizten Teil
(38 mm). Die Rauhigkeit des drei-dimensionalen Typs, vergI.
Abb. 6.41, wurde in die Außenoberfläche der aus Stahl bestehenden
Rohre eingeschnitten. Mit einer Rauhigkeitshöhe h=0,196 mm er-
gibt sich der volumetrische Durchmesser zu Dv=7,674 mm. Die Rohre
sind mit einem Stabmittelpunktabstand von p= 12,0 mm angeordnet,
was zu einem Abstandsverhältnis P/D =1,564 führt. Der Abstand. v
zwischen dem Mittelpunkt eines der Leitrohrwand benachbarten
Rohres und der Wand selbst ist Z=6,4 mm und die Höhe der "Blockade-
Dreiecke" in der Leitrohrwand ist ZWC=2, 3 mm. Das Verhältnis Wand-.
abstand zu Durchmesser ergibt sich als W/Dv=1,334.
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Die Rohre werden direkt elektrisch beheizt. Sie sind in zwei
Gruppen von 9 bzw. 10 Stäben geteilt, die elektrisch in Serie
geschaltet sind; innerhalb einer Gruppe sind die Rohre parallel
geschaltet. Um eine gleichmäßige Leistungsverteilung zu erreichen,
haben die Rohre in der Gruppe aus 9 Rohren eine Wandstärke
s=0,73 mm, für die andere Gruppe ist s=0,60 mm. Die Rohre werden
in 5 Ebenen über ihre gesamte Länge von Abstandshaltergittern
gestützt. Der Abstand zwischen zwei Gittern ist 250 mm. Die elek-
trische Isolierung zwischen Rohren und Gittern wird mit kleinen
keramischen Streifen erreicht. Jedes Rohr ist mit 14 Thermoele-
menten (NiCr/Ni) ausgerüstet. In'axialer Richtung sind die Thermo-
elemente auf 7 Hauptebenen verteilt. AUßerdem befinden sich Ther-
moelemente am Eintritt in den glatten Teil,bei dem Abstandshalter
im glatten beheizten Teil, bei einem Abstandshalter im rauhen
Teil und im Übergangsbereich zwischen glatt und rauh.
Das Leitrohr wurde mit 108 Thermoelementen in 9 axialen Ebenen
ausgerüstet. Am Ende des beheizten Teils wurde ein besonderes
Gitter verwendet, das mit 15 Thermoelementen ausgerüstet ist,
um Gastemperaturen in den verschiedenen Unterkanälen zu messen.
Die Eintritt- und Austrittgastemperaturen wurden mit je 6
Thermoelementen gemessen.
Der Massendurchsatz durch das Bündel wurde mit verschiedenen Meß-
geräten in einem Bereich zwischen 2x10-3 bis 1,2 kg/s- 1 gemessen.
Der Druckverlust wurde mittels Druckanbohrungen am Leitrohr ge-
messen.
Die Messungen wurden im Hochdruckheliumkreislauf des Wärmeüber-
gangslabor des INR mit Helium und Stickstoff durchgeführt. Die
Reynolds-Zahlen lagen im Bereich zwischen 450 und 1,84 x 10 5 .
Druckverlustmessungen wurden nur für Re>880 durchgeführt.
Es wurden 133 isotherme und 113 Versuche mit gleichmäßiger Lei-
stungsverteilung geführt. Außerdem wurden 94 Tests mit ungleich-
mäßiger Leistungsverteilung durchgeführt. Zu diesem Zweck wurden
3 Rohre von der Leistungsversorgung abgeschaltet, und die übrigen
Gruppen von 9 und 6 Rohren wurden in Serie verbunden, was eine
Leistungsverteilung 2,23:1,0:0,0 ergibt.
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6.4.2 Berechnung der Druckverluste und Vergleich mit den....... . ' .
experimentellen Ergebnissen
., .
Die Berechnung der Reibungsdruckverluste wurde mit Hilfe des
R(h;) Parameters durchgeführt, der sich aus den von Dalle Donne
und Meyer durchgeführten Einzelstabversuchen mit einem Stab des
Bündels ergab /46/:
R (h;)
3,0976 Cw ] 0.661= 2,572 + h+ 0,111 + 0,61 ~ - 1 (6.14)
W
für 22 < h+ < 400; und, für 4,2 < h+ < 22,W W -
R(h;) = 4,60 + 754,6+2,717
h




= 1 ,23 )
(6.15)
(6.16)
Der für die Berechnung des Widerstandbeiwertes notwendige Cv
Koeffizient (vergI. Abschnitt 3.2.2) wurde aufgrund der im Bündel
durchgeführten Messungen wie folgt bestimmt /32/:
im aufgerauhten Teil:
im glatten Teil:
(6 • 1:7 )
C
VS
= 1,467x104 Re-0 . 8 für Re < 4x10 3
Gleichung 6.17 wurde angenommen weil keine experimentelle Er-
gebnisse zur Verfügung stehen.
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Der Druckverlust am Eintritt des Bündels wurde mit Gleichung
(6.8) unter der Annahme bestimmt, daß der KE-Koeffizient nicht
stark von der Bündelgeometrie abhängt. Diese Tatsache kann die
Verschiebung des berechneten Druckverlustverlaufs im Vergleich
zu den gemessenen Werten nach unten in Abb. 6.45 erklären. In
diesem Fall, wie in allen anderen isothermen Fällen (Abb. 6.42
bis 6.45), sind die Reibungs- und Abstandshalterdruckverluste
sehr gut von der Rechnung dargestellt, deswegen ist die Diskre-
panz in Abb. 6.45 offensichtlich auf den Eintrittsdruckverlust
zurückzuführen. Die letzte Druckmessung in Abb. 6.45 zeigt einen
geringen Druckgewinn am Austritt des Bündels, was, wie schon ge-
sagt, in der Rechnung nicht berücksichtigt wird.
Die Abb. 6.46 bis 6.49 zeigen den Druckverlustverlauf bei- ver-
schiedenen turbulenten Fällen, in denen die Stäbe gleichmäßig
beheizt worden sind. Die Übereinstimmung zwischen Messungen
und Rechnungen ist immer gut, sowohl hinsichtlich der Reibungs-
druckverluste wie auch hinsichtli:ch der Abstandshalterdruckver-
luste. Die kleine Überschätzung der Druckverluste, die in Abb.
6.49 zu erkennen ist, ist hauptsächlich auf die Tatsache zurück-
zuführen, daß in Gleichung 6.17 der Koeffizient in der Rechnung
aus Versehen mit 0.77 statt mit 0.7 angegeben wurde. Die Rechnung
wurde aus Kostengründen und wegen des kleinen Einflusses dieses
Fehlers auf die gesamte Rechnung nicht wiederholt.
6.4.3 Berechnung der Wandtemperaturen und Vergleich mit den
0 ••••••••• " •••••••••••• 0 •••••••••••••••••••••••••••••
experimentellen Ergebnissen
.* ••••••••••••••••• 0 •••••••
Die Wärmeübergangszahlen im rauhen Teil wurden mit Hilfe des
Rauhigkeitsparameters G(h+) berechnet. Dieser Parameter wurde
mit Messungen gewonnen, die mit einem Stab des Bündels bei Luft-
kühlung durchgeführt worden sind /46/. Bei Verwendung der




= 6 665 h+ 0,1414 ~ +
, W T
B
+10 (1 , 487 2-0 , 121 2 hW)
(6.18)
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Gleichung 6.18 ist im Bereich
2 < h+ < 400
W
gültig. Der Vergleich zwischen den Ergebnissen der ersten
Rechnungen und den Messungen zeigte /32/, daß Gleichung (6.18)
Ergebnisse liefert, die in Wand- und Eckkanälen in guter Über-
einstimmung mit den Messungen sind. In den Zentralkanälen da-
gegen sind die berechneten Temperaturen deutlich höher als die
gemessenen~ Das ist wahrscheinlich darauf zurückzuführen, daß
die dreidimensionale Rauhigkeit eine deutlich höher Verbesserung
des Wärmeübergangs als die zweidimensionale verursacht. Weil
die Dalle Donne - Meyer Transformations-Methode für zweidimen-
sionale Rauhigkeit entwickelt wurde, führt die Anwendung dieser
Methode.bei dreidimensionalen Rippen zu einer Unterschätzung
der Wärmeübergangszahlen /53/.
Aus diesem Grund wurden in den Zentralkanälen Stanton-Zahlen ver-
wendet, die sich durch die von Firth vorgeschlagene Transfor-
mations-Methode /54/ aus den Einzelstabversuchen ergeben /53/:
( T
TWB) -0,332
St = 0,03152 Re-0 ,124 (6.19)
St = 1.176x10-4 ReO• 49 (~:)-0.991
St = 1956 Re-1 ,578




Re, > 2,x.10 4 ,6 .•.1,9.-
6 x103 < 2, 4 M.IN. [.6 .• ,1.9, . .6.20]< Re, ,10.- -
Re < 6 x.1 ()3 MX. [.6 .• .20." ,6.• .2,1J'-'
Tab. 6.3: Anwendungsbereich der Gleichungen 6.19 bis 6.21 •.
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Die Anwendung der Gleichungen 6.19 bis 6.21 für die Zentral-
kanäle liefert Ergebnisse, die in besserer Übereinstimmung mit
den Meßergebnissen sind, obwohl die Rechnungen noch Temperaturen
liefern, die etwas höher als die gemessenen sind.
Der Rippenwirkungsgradeffekt (vergI. 5.8) wird mit folgender
Gleichung berücksichtigt /46/:
K = 1 - 1,513 Bi + 4,69 Bi 2
00
(6.22)
Für die Berechnung der Wärmestrahlung wurde das Emissionsvermögen
s=0.42 gesetzt, was aus den Einzelstabversuchen gewonnen worden
ist /46/.
Berechnete und gemessene Wandtemperaturen sind in den Abb. 6.50
bis 6.65 dargestellt. Diese Bilder betreffen 4 Versuche mit gleich-
mäßiger Beheizung. Für jeden Versuche ist die Stabtemperatur für
einen Zentralkanal, einen Wandkanal, einen Eckkanal sowie die
Leitrohrtemperatur dargestellt. Alle diese Versuche wurden mit
Helium als Kühlmittel durchgeführt.
Die große Zahl von Thermoelementen in jedem Stab dieses Bündels
erlaubt eine sehr genaue Analyse der verschiedenen Effekte. Ins-
besondere wurden die Thermoelemente im Abstandshalterbereich
in engerem Abstand angeordnet, was eine genaue Beschreibung
der Temperaturverteilung liefert (vergI. Abb. 6.52, 6.55, 6.56,
6.58, 6.61, 6.64).
Eine Überschätzung der Wandtemperatur am Beginn der Heizung tritt
in diesem Bündel nicht auf, weil die Heizung schon im glatten Teil
beginnt und der Einlaufeffekt im Fall von glatten Oberflächen be-
rücksichtigt wird.
Der Vergleich zwischen Berechnungen und Messungen aus dem 19-
Stabbündel mit dreidimensionaler Rauhigkeit zeigt, das diese
Rauhigkeit eine Verbesserung des Wärmeübergangs liefert, die
viel höher als die von zweidimensionalen Rauhigkeiten ist.
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Hinsichtlich des mathematischenModells bestätigen die Ergebnisse
der für das 19-5tabbündel durchgeführten Analyse die Schlußfolge-
rungen, die für das 12-Stabbündel gezogen worden sind.
6.5.1 Die Teststrecke
Das 37-Stabbündel wurde im Eidg. Institut für Reaktorforschung
(EIR) im Rahmen des "AGATHE-HEX" Experiments /16/ untersucht.
Die Ergebnisse einiger mit diesem Bündel durchgeführten Versuche
wurden als Basis für gemeinsame Berechnungen ("Benchmark Calcu-
lations'~) angenommen /15,35,51/. In diesem Bündel spielt die
Wärmeleitung eine wichtige Rolle, weil die Heizung in einem aus
Kanthal bestehenden Kern elektrisch erzeugt wird, der innerhalb
der Rohre liegt. Deswegen gibt es Wärmeleitung nicht nur in der
Hülle, sondern auch im Kern, was zu einer flacheren Temperatur-
verteilung in Umfangsrichtung führt im Vergleich mit den vorher
diskutierten Fällen, bei denen die Leistungserzeugung in der
dünnen Rohrwand stattfindet. Die Wärmeleitung bei diesen Fällen
war daher besonders innerhalb des massiven Leitrohres wichtig.
Andere Besonderheiten dieses Bündels sind das Kühlmittel (Kohlen-
dioxid) , die Form des Eckkanals (rund) und die Tatsache, daß das
Leitrohr nicht thermisch isoliert ist, d.h. Wärmeverluste an die
Umgebung sind nicht vernachlässigbar.
Das Bündel besteht (Abb. 6.66) aus 37 teilweise glatten und teil-
weise rauhen Stäben in hexagonaler Anordnung. Der AUßendurch-
messer beträgt 8,4 mm und der Stababstand 10.92 mm, was zu einem
Stababstandsverhältnis von 1.3 führt. Die Rauhigkeit wurde in
die Außenfläche der Rohre eingeschnitten und besitzt die Form,
die in Abb. 6.67 dargestellt ist.
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Das profilierte Leitrohr besteht aus Stahl und ist von einem
Blockade-Dreieck gekennzeichnet, dessen Höhe ZWC=2,01 mm und
deren Basiswinkel 50 0 beträgt.
Zwischen dem Kanthal-Kern, in dem die Heizleistung erzeugt wird,
und der Hülle gibt es eine aus A1 20 3 bestehende elektrische
Isolierung.
Die Stäbe werden durch Abstandshaltergitter festgehalten.
Die Versuche wurden in einem weiten Reynoldszahlbereich und bei
verschiedenen Belastungsbedingungen durchgeführt. Für die ge-
meinsamen Berechnungen wurden vom EIR Versuche bei laminarer
und turbulenter Strömung mit gleichmäßiger und ungleichmäßiger
Belastung spezifiziert.
6.5.2 Berechnung der Druckverluste und Vergleich mit den..................................................
experimentellen Ergebnissen.......... ..' .
Im aufgerauhten Teil des Bündels wird der Parameter R(h;) mit
Gleichung (6.1) berechnet, wobei der Koeffizient R01 wie folgt
bestimmt wird
= 4 + 2,75+ 0,256
hw
wie von Dalle Donne und Meyer vorgeschlagen wurde /52/.
Der Widerstandsbeiwert zur Bestimmung der Abstandshalterdruck-
verluste wird nach /35/ wie folgt angenommen:
KSp = 25 Re-
0 . 5 + 0,29
im rauhen Teil, und
KSp = 29 Re-
0 • 5 + 0,18
im glatten Teil.
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Die Berechnungen wurden auf den axialen mittleren Teil des Bündels
begrenzt, und deswegen wurden Eintritts- und Austrittsdruckver-
luste nicht berücksichtigt.
In den Abb. 6.68"bis 6.70 ist der Druckverlustverlauf für drei
Versuche (einen turbulenten Fall mit gleichmäßiger Beheizung, einen
laminarer Fall mit gleichmäßiger Beheizung und einen turbulenter
Fall mit ungleichmäßiger Beheizung) dargestellt. Die Rechnungen
stimmen in allen Fällen gut mit den Meßwerten überein. In
Abb. 6.69 überschätzt die Rechnung die Meßwerte im ersten Teil
des Bündels, aber bei diesen kleinen Differenzdrücken (5 bis
30 N m- 2) kann der Meßfehler schon bedeutsam sein. In den zwei
turbulenten Fällen ist der Übergang zwischen glatt und rauh
deutlich erkennbar.
6.5.3 Berechnung der Wandtemperaturen und Vergleich mit den....... . " .
experimentellen Ergebnissen...........................
Die Wärmeübergangszahlen für die Wandtemperaturen werden mit
Hilfe der G(h+)-Methode bestimmt. In Gleichung 6.10 wird der
Term (TW/T
B
) zur Potenz 0 genommen, in Übereinstimmung mit Be-
trachtungen über die Stoffeigenschaften von Kohlendioxid von
Ref. /52,55/. Der Term G01 wird mit folgender Beziehung be-
stimmt:
10' 3, ,
die sich aus den von Dalle Donne und Meyer durchgeführten Ver-
suchen ergibt.
Für die Berechnung der Wärmeleitung in den Stäben und im Leit-
rohr wurde die Wärmeleitfähigkeit mit folgender Beziehung be-
stimmt:
K = 14,26 + 1,5x10-2 T - 3,ox10-6 T2
wie in /15/ vorgeschlagen wurde.
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Die Wärmeleitfähigkeit des Kanthal-Kernes wurde angenommen zu
. -2
K = 16,5 + 1,32 x 10 T /51/
Der zwischen Kern und Hülle als konvektiv betrachtete Wärmeüber-
gang wurde mit folgendem Wärmeübergangskoeffizienten bestimmt
a ft = 2200
Der Wärmeübergang zwischen Leitrohr und Umgebung wurde mit dem
Koeffizienten
~ = 2,06
berechnet, der in /51/ vorgeschlagen wurde.
Für die Berechnung der Strahlung wurde das Emissionsvermögen
8=0.3 angenommen /51/.
In Abb. 6.71 und 6.72 wird die Temperaturverteilung ·in zwei
axialen Abschnitten für einen Fall dargestellt, in dem nur zwei
Reihen von Stäben beheizt sind. Die mittlere Temperatur der be-
heizten Stäbe ~st relativ niedrig (200.bis 250 oe), d.h. die
Wärmestrahlung spielt in diesem Fall keine Rolle. Die Strömung
ist turbulent, bei Re = 8,4 x 104 . Die Ergebnisse der M~ssungen
(die Punkte) werden mit den Rechnungen verglichen, die unter
Berücksichtigung (durchgezogene Linie) und Vernachlässigung
(gestrichelte Linie) der Wärmeleitung durchgeführt worden sind.
Wie deutlich zU'sehen ist, stimmen die Rechnungen mit den Messun-
gen nur überein, wenn die Wärmeleitung berücksichtigt wird. Der
Temperaturunterschied, der sich durch die Berücksichtigung der
Wärmeleitung ergibt, erreicht 20 K in den Stäben, die sich an der
Grenze zwischen beheizter und unbeheizter Zone befinden.
Der Wärmeleitungseffekt ist auch in dem Stab zu erkennen,-der be-
heizt wird und nur von beheizten Stäben umgeben ist (Abb. 6.72).
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In dieser Arbeit wurden mathematische Modelle zur Analyse der
Wärmestrahlung zwischen den Oberflächen eines Stabbündels und
für die Wärmeleitung in Brennstäben und im Leitrohr entwickelt.
Diese Modelle stützen sich auf eine sehr feine Unterteilung
der Stab- und Leitrohroberflächen, dadurch wird eine detaillier-
te Analyse der Temperaturverteilung erreicht.
Das Strahlungsmodell bestimmt die durch Wärmestrahlung umge-
tauschten Wärmemengen,dabei werden sowohl der direkte Austausch
zwischen zwei Oberflächen als auch der indirekte Austausch, der
sich aus vielfachen Reflexionen ergibt, berücksichtigt. Das
Strahlungsmodell erlaubt die Berechnung des Austausches zwischen
Stäbe~ zwischen Stäben und Leitrohr und ~wischen verschiedenen
Sektoren des Leitrohres.
Das Wärmeleitungsmodell bestimmt den Wärmetransport in Umfangs-
richtung, sowohl in den Stäben als auch im Leitrohr. Die Analyse
der Wärmeleitung in den Stäben kann je nach der Struktur der
Stäbe auf verschiedene Weise durchgeführt werden. Es können
Stäbe, in denen die Leistung in einem von einer Hülle umgebenen,
Kern erzeugt wird, oder Stäbe, in denen die Leistung nur in der
Hülle erzeugt wird, behandelt werden. :Das Modell für das Leit-
rohr berücksichtigt die Wärmeleitung innerhalb des Leitrohres,
den Wärmeübergang nach innen, sowie den Wärmeaustausch mit der
Umgebung.
Zur Kopplung der zwei neu entwickelten Modelle mit einem. schon
bestehenden Strömungsmodell wurde ein spezielles Verfahren ent-
wickelt. Damit wurde ein mathematisches Modell gewonnen, mit dem
eine detaillierte thermo- und fluiddynamische Analyse gasgekühl-
ter Brennelementbündel unter Berücksichtigung aller wichtigen
Wärmeaustauschprozesse durchgeführt werden kann.
Mit diesem Modell wurden Experimente nachgerechnet, die im
Institut für Neutronenphysik und Reaktortechnik mit zwei Stab~
bündeln durchgeführt wurden. Die Versuche wurden in einem weiten
Reynoldszahlbereich (laminar bis turbulent), mit verschiedenen
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Gasen als Kühlmittel (Helium und stickstoff) und bei verschiedenen
Belastungsbedingungen (isotherm, gleichmäßige und ungleichmäßige
Beheizung) durchgeführt. AUßerdem wurden Meßergebnisse einer im
Eidgenössischen Institut für Reaktorforschung (Würenlingen, CH)
an einem Stabbündel durchgeführten Untersuchung verwendet.
Ein Vergleich zwischen den Meßergebnissen mit den bei verschiedenen
Randbedingungen gewonnenen Rechenergebnissen zeigt folgendes:
a) Um eine genaue Temperaturverteilung innerhalb des Bündels be-
rechnen zu können, ist es erforderlich,Wärmeleitung sowie
Wärmestrahlung zu berücksichtigen.
b) Besonders bei Wandtemperaturen TW>500 °c und bei niedrigen
Reynoldszahlen (Re<5000) muß der Wärmeaustausch durch Strahlung
berücksichtigt werden.
c) Wegen der Abhängigkeit der Reibungsbeiwerte von den Wandtem-
peraturen hat der Strahlungsaustausch besonders bei laminarer
strömung einen starken Einfluß auf die Massenstromverteilung.
Durch diesen Prozeß beeinflußt die Wärmestrahlung·die Wand-
temperaturen selbst in den Teilen des Bündels, wo der direkte
Strahlungsaustausch sehr gering ist.
d) Der durch Strahlung verursachte Temperaturanstieg eines unbe-
heizten Leitrohres und die durch Wärmeleitung verursachte
Temperaturumverteilung im Leitrohr, beeinflussen nicht nur
die Leitrohrtemperaturen selbst, sondern auch die Massenstom-
verteilung und die Staboberflächentemperaturen (vergI. c)).
e) Im ganzen Reynoldszahlbereich scheint die axiale Wärmeleitung
in den Stäben mit kleinem leitenden Querschnitt vernachlässig-
bar zu sein. In Leitrohren mit großer Wanddicke ist die axiale
Wärmeleitung bei kleinen Reynoldsz~hlen nicht vernachlässigbar
und sollte wegen der diskutierten Auswirkungen berücksichtigt
werden.
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f) Bei turbulenter strömung wäre eine Berücksichtigung des
Einlaufeffektes auf die Wärmeübergangszahlen für rauhe
Oberflächen wichtig. Dazu sind weitere experimentelle
Untersuchungen erforderlich.
Im allgemeinen zeigt der Vergleich zwischen den Ergebnissen
aus Rechnungen und Messungen für die verschiedenen analy.sierten
Stabbündel, daß für einen großen Reynoldszahlbereich, bei ver-
schiedenen Kühlmitteln und bei unterschiedlicher thermischer Be-
lastung gute tibereinstimmung erzielt wird.
Damit ist die Zuverlässigkeit des Modells bewiesen und es-kann
als ein gutes Werkzeug zur thermo- und fluiddynamischen Analyse
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C BERECHNUNG DES SICHTFAKTORS VOM TYP F1
C








50 A = R/(P-R)
ALFA = ACOS(A)
DELT = P3 - ALFA
IF (ALFA .GE. P3) GO TO 100


























C -- AC --------------------------------------------------------------
C
XY=(P*0.5-R)/TAN(CHL)
IF (XY .LE. (Z-ZWC)) GO TO ZOO
WRITE(6,100)
100 FORMAT ( 5X,' SUB. CFC2 ',/5X,
>' THE PRESENT COMBINATION OF P,D,Z,ZWC IS NOT PROVIDED IN THE PROG
>RAH.' ,/5X,' YOU HAVE THE FOLLOWING POSSIBILITIES : ',/5X,
>' 1! INSERT THIS CASE IN CFC2. ' ,/5X,
>' 2. COMPUTE FC2 BY HAND AND INTRODUCE IT IN CFC2.' ,//5X,





C -- An -------------------------------------------------------------
C
























IF (PZD .GT. 1.000) GO TO 50
FC3=0.0
GO TO 999
50 IF (PZD .LT. 1.500) GO TO 100
AC=(P-R)*SQRT(3.)






DELTA= P3 - ALFA
AC=2*((P-R)*SIN(ALFA) + R*DELTA)


















DELTA= P3 - ALFA
C -BMD------------------------------------------------------------------



























FC4=(AC + BMD - BMe - ALD)



















IF ( DELTA .LE. 0) BMD=SQRT((P-R)**2+R**2-(P-R)*R)
C AC ---------------------_.--------------------------.----------------
AC=BMD






























IF(PZD.GE. 1.2) GO TO 100
wRITE(6~50)
50 FORMAT( , SUB. CFC9: P/D< 1.2 ; CASE NOT PROVIDED. '/5X~





























IF (ZWC .LT. (Z-D/2.)) AD = D/2.*(PIG/2.-EHD-DHF)+D/2.*TAN(EHD)
c ----.-----------------------------------------.-.----.-----------



















BD = SQRT((Z-D/2. -ZWC)**2+(P/2. )**2)
IF (ZWC .GT. (Z-D/2.)) BD = D/2.*(PIG/2.-EHD-DHF)+D/2.*TAN(EHD)
c -----------------------------------------------------------------
BC = SQRT((Z-D/2.)**2+P**2)






















. HCB=ATAN( (P-D/2. )/Z)
HCF=ASIN(D/2./Z)
BC =SQRT(Z**2+(P-D/2.)**2)









IF (ZWC .LT. (Z-D/2.)) GD = D/2.*(PIG/2.-DHL-DHM)+D/2.*TAN(DHL)
AC =SQRT«Z-D/2.)**2+P**2)



































































IF (ZWC .LT. (Z-D/2.)) BD = D/2.*(PIG/2.-EHD-DHF)+D/2.*TAN(EHD)
C -----------------------------------------------------------------
AD ;: PIG*D/4.+BD

















































IF (ZWC .LT. (Z-D/2.)) BD =D/2.*(PIG/2.-GHD-DHF)+D/2.*TAN(GHD)
C -----------------------------------------------------------------


























IF (ZWC.GT. (Z-D/2.)) EG=D/2.*(TAN(EHM)+(PIG/2.-EHM-EHC))
BD ::: SQRT«Z-D/2.)**2+P**2)






IF (CBH .LT. HBN) BC = D/2.*(COTAN(HBN)+TAN(CHL)+(HBN-CHL))
c ------------------------'~-----------------------------------~----
AD == AG+2.*EG
IF (Z.GT. D) WRITE(6,lOO)



























































Abb. 4.7: Sichtfaktor vom Typ F1
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Abb. 4.8: Sichtfaktor vom Typ F2
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x
Abb. 4.9: Sichtfaktor vom Typ F3
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Abb. 4.10: Sichtfaktor vom Typ F4
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Abb. 4.11: Sichtfaktor vorn Typ F5
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Abb. 4.12: Sichtfaktor vom Typ F6
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Abb. 4.13: Sichtfaktor vorn Typ F9
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Abb. 4.16: Sichtfaktor vorn Typ F11









































































Abb. 6.1: Querschnitt des 12-Stabbündels
11
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Abb. 6.3: Einzelheit des Abstandshalters (KEIII) (1) elektrische

























Abb. 6.5: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Druckverlustverlauf bei einem isothermen Fall
O. 020 .,......~"'I"""""""'I"""" __...,.......,...--r.......,.'"""""T.......,~r--~......-.,........,.-...,.-...,....-r-....,.........,
DRUCKVERLUST
KE4 HE R01=EQ.










Abb. 6.6: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel~
















RE= 3.67E3 TV/TB= 1.00
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
Abb. 6.7: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12~Stabbündel:






RE= 1.83E3 TV/TB= 1.00




Abb. 6.8: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:










CE4 HE T6016-C TURB
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Abb. 6.9: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das
12-Stabbündel: Druckverlustverlauf, uniforme Be-
heizung, turbulente Strömung
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Abb. 6.10: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Druckverlustverlauf. 6 Stäbe beheizt, turbulente Strömung
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0.005 CE4 HE T6B14-X LRM
RE= 9.84E2 TW/TB= 1.22









Abb. 6.11: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:








Abb. 6.12: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Druckverlustverlauf, 6 Stäbe beheizt, laminare Strömung
-160-
CE4 HE T6A04-C TURB













Abb. 6.13: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Druckverlustverlauf bei uniformer Beheizung in turbulenter Strömung
CE4 N2 TN60o-A TURB









Abb. 6.14: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
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Abb. 6.15: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Stabtemperatur an einem Zentralkanal, turbulente Strömung, uniforme
Beheizung
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
RE= ·... l ..E.. TW/TB= 1.43













Abb. 6.16: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
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Abb. 6.17: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Stabtemperatur an einem Eckkanal, turbulente Strömung, uniforme
Beheizung
100 200 300 400 500 SOO 700 800 900 1000
X (MM)
RE= ~.14E4 T~/TB= 1.43
LINER 210 (PIN 5- S) ~













Abb. 6.18: vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Leitrohrtemperatur, turbulente Strömung, uniforme Beheizung.
Das Symbol ~ stellt die Gasaustrittstemperatur dar.
-163-
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
RE= 4.67E4 TV/TB= 0.01
STAB 91~30 (8, 7) C













Abb. 6.19: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:














RE= 4.67E4 TV/TB= 0.01
STAB 62~30 (3,1) C
KE4 HE i702-C S-L
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
Abb. 6.20: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Temperatur eines unbeheizten Stabes bei Schieflast in turbulenter
Strömung.
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100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
RE= 4.67E4 TV/TB= 0.01













Abb. 6.21: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:














RE= 4.67E4 TV/TB= 0.01
lEITROHR 210 (5- 6) V
KE4 HE P702-C S-L
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
Abb. 6.22: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Temperatur des Leitrohres bei Schieflast in turbulenter Strömung

























Abb. 6.23: Leitrohrtemperaturverteilung in Umfangsrichtung














RE= 9.84E2 TW/TB= 1.22
PIN 22 90 (3 4) C
CE4 HE'T6B14~X LAM
-
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
Abb. 6.24: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Stabtemperatur an einem Zentralkanal, laminare Strömung, uniforme
Beheizung



















CE4 HE 6B14-~ LAM
Abb. 6.25: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:















RE= 9.8iE2 TV/TB= 1.22
PIN 97,210 (5~8) A
CE4 HE T6Bli-x LAM
100 200 300 iOO 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
Abb. 6.26: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Stabtemperatur an einern Eckkanal, laminare Strömung, uniforme
Beheizung.
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
RE=9.84E2 TV/TB= 1.22
LINER 270 (PIN 417) V













Abb. 6.27: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Leitrohrtemperatur, laminare Strömung, uniforme Beheizung,












0.0 0.3 0.6 0.9
Abb. 6.28: Gastemperatur in einern Wandkanal,
Temperatur des Stabes und der
gegenüberliegenden Leitrohrwand
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Abb. 6.29: Massendurchsatz und Reibungsbei-
wert bei verschiedenen Emissions-


























• 1 I I
0.0 0.3 0.6 0.9 e
Abb. 6.30: Massendurchsatz, Reibungsbeiwert und
Gastemperatur in einem Zentralkanal
sowie Temperatur des anliegenden Stab-
















RE= 1.06E3 lV/lB= 1.64
PIN 7~30 (10,23-10,24) V
CE4 He P6017-1 LAM
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
Abb. 6.31: Vergleicp zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:















RE= 1.06E3 lV/lB= 1.64
PIN 110~90 (11,24) VI
CE4 HE ~6017-1 LAM
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
Abb. 6.32: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:















RE= 1.06E3 TV/TB= 1.64
PIN 114L330(12,26-27)VACEi HE r6017-I LAM
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
Abb. 6.33: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:














RE= 1.06E3 TV/TB= 1.64
LINER 30 (PIN 10-11) V
CEi HE P6017-I LAM
100 200 300 400 500 600 700 BOO 900 1000
X (MM)
Abb. 6.34: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Leitrohrtemperatur bei Schieflast in laminarer Strömung
(Symbole vergleiche Abb. 6.18).
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100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
RE= 4.10E3 lV/lB= 1.51














Abb. 6.35: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Stabtemperatur an einem Zentralkanal, turbulente Strömung,
uniforme Beheizung
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
RE= 4.10E3 lV/lB= 1.51














Abb. 6.36: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Stabtemperatur an einem Wandkanal, turbulente Strömung, uniforme
Beheizung
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100 200 300 100 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
RE- 4.10E3 TV/TB- 1.51














Abb. 6.37: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12~Stabbündel:
Stabtemperatur an einern Eckkanal, tubulente Strömung, uniforme
Beheizung
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
X (MM)
REIilI 4.10E3 lV/TB- 1.51
LINER 210 (rIN 5- 6) V












Abb. 6.38: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 12-Stabbündel:
Leitrohrtemperatur, turbulente Strömung, uniforme Beheizung
(Symbole vergleiche Abb. 6.18)
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Abb. 6.39: Querschnitt des 19-5tabbündels
s = Abstandshalter
t
- 80 4 X 250 I
~
5 5 5 5-
11 1 1 11





Abb. 6.40: Schematische Darstellung des 19-



























RE= 1.03E5 TV/T6= 1.00
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X (MM)
Abb. 6.42: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:










RE= 6.06E4 TV/T6= 1.00
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X (MM)
O. 000 _ ..........a---'--~--&---&---l---I~b-.l---'--...I--I-......&----l---l_I--.L-..&-...J--I- .........---l---'
o
Abb. 6.43: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
















Abb. 6,44~ Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:










RE= 6. 16E3 TV/TB~ 1.00






Abb. 6.45: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Druckverlustverlauf bei einem isothermen Fall
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19-30 T4502-B
RE= 6.51E4 TWITB= 1.18
















Abb. 6.46: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Druckverlustverlauf, uniforme Beheizung, turbulente Strömung
19-30 T4510-A










Abb. 6.47: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Druckverlustverlauf, uniforme Beheizung, turbulente Strömung
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19-30 T7009-0










Abb. 6.48: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Druckverlustverlauf, uniforme Beheizung, turbulente Strömung
19-30 T70A7-A









Abb. 6.49: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:














RE= 2.80E4 TY/TB= 1.22
P4 C3 I R6 Y225-240 C
19-30 T7009-0
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X (MM)
Abb. 6.50: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:













RE= 2.80E4 TV/TB= 1.22
P13 C32 R2 V30 V
19-30 T7009-0
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X (MM)
Abb. 6.51: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:















RE= 2.80E4 TU/TB= 1.22
P16 C37 R8 W255-270 A
19-30 T7009-0
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X CMM)
Abb. 6.52: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Temperatur eines Stabes an einem Eckkanal

















Abb. 6.53: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Leitrohrtemperatur
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100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X (MM)
RE= 1.48E4 TW/TB= 1.27















Abb. 6.54: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Temperatur des Stabes an einern Zentralkanal
RE= 1.48E4 TW/TB= 1.27
P17 C38-39 R13 W240 WW
19-30 T70A7-A
















Abb. 6.55: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19~5tabbündel:















RE= 1.4BE4 TW/TB= 1.27
P16 C37 RB W255-270 A
19-30 T70A7-A
100 200 300 400 500 600 700 BOO 900 1000 1100 1200
X CMMJ
Abb. 6.56: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:













RE= 1~4BE4 TW/TB= 1.27
L34 W330 A
19-30 T70A7-A
100 200 300 400 500 600 700 BOO 900 1000 1100 1200
X CMM)

















RE= 2.85E4 TV/TB= 1.16
P4 C3 / R6 V225-240 C
19-30 1451O-A
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 f200
X (MM)
Abb. 6.58: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:















"""'RE= 2.85E4 TV/TB= 1.16
P17 C38-39 R13 V240 VV
19-30 14510-A
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X (MM)
Abb.6.59: Vergleich zwischen Rechnung und.Messung für das 19-5tabbündel:














RE= 2.85E4 TV/TB= 1.16
P12 C31 R3 V15-30-45 A
19-3D H510-A
100 200 300 400500 600· 700 800 900 1000 1100 1200
X (MM)
Abb. 6.60: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Temperatur des Stabes an einem Eckkanal
800













O. 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X (MM)















RE= 6.51E4 TV/TB= 1.18
P4 C3 I R6 V225-240 C
19-3D T4502-B
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X CMM)
Abb.6.62: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:
Temperatur des Stabes an einern Zentralkanal














RE= 6.51E4 TV/TB= 1.18
P17 C38-39 R13 V240 VV
19-3D T4502-B
Abb. 6.63: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:















RE= 6.51E4 TWITB= 1.18
P12 C31 R3 W15-30-45 A
19-30 T4502-B
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X CMM)
Abb. 6.64: Vergleich zwischen Rechnung und Messung für das 19-5tabbündel:














RE= 6.51E4 TWITB= 1.18
L34 W330 A
19-30 T4502-B
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100 1200
X CMM)





Abb. 6.66: Querschnitt des 37-Stabbündels
DETAIL A












AGATHE - HEX BUNDEL






600 800 1000 1200 1400 1600 x [mm ]
Abb. 6.68: Vergleich zwischen Rechnung und Messung
für das 37-Stabbündel; Druckverlustver-










1200 1400 1600 x [mm]
Abb. 6.69: Vergleich zwischen Rechnung und Messung
für das 37-Stabbündel: Druckverlustver-












600 800 1000 1200 1400 1600 x[mmJ
Abb. 6.70:Vergleich zwischen Rechnung und Messung










Abb. 6.71: Vergleich zwischen Messung und Rechnung für
das 37-Stabbündel: Temperaturverteilung in













Abb. 6.72: Vergleich zwischen Messung und Rechnung für
das 37-Stabbündel: Temperaturverteilung in
den Stäben mit und ohne Berücksichtigung der
Wärmeleitung.
